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１ 
博士学位論文の概要 
外気冷却を用いたデシカント空調システムの省エネルギー性と有用性に関する研究 
 
1． 緒言 
2011年の東日本大震災による原子力発電所の事故によ
って，日本各地の原子力発電所は操業停止を余儀なくさ
れた。その結果，2015年現在においても特に夏季に日本
中が大幅な電力不足に陥り，官民問わず電力消費の大幅
な抑制が求められた。また，原子力発電から火力発電へ
の転換に伴う燃料コストと二酸化炭素排出量の増加とい
う新たな問題からも，益々省電力化が求められている。 
近年の一般事務所建物では，1次エネルギー消費量の約
43%が熱源・空調および換気といった空調に消費される
と言われている[1]。一方で、居住空間の快適性のニーズ
は年々高まる傾向にあり、空調による居住しやすい快適
な空間作りが求められている。これらのことから、空調
設備の省エネルギー化は事務所建物の1次エネルギー消
費量の削減に大きな効果を及ぼすといえる。 
 
2． 空調方式 
 従来の空調機（冷房および除湿）は冷凍機を用いた冷
却除湿式によるものが一般的である。冷却除湿式は、除
湿の際に水蒸気が凝縮する温度まで冷却し、空気と水を
分離する。このため、過度に冷却した空気をそのまま室
内に吹き出すと快適性を損なう。このように従来の空調
方式では温度制御しか手段がないまま、湿度制御も実現
することが要求されるので、冷却-再加熱という操作を必
要とする。 
一方デシカント式では、あらかじめ除湿した空気を冷
却し、適切な温度、湿度の空気を供給できる。デシカン
トとはシリカゲルやゼオライトなどの湿分を除去する吸
湿材のことを意味し、これらの吸湿材を用いて空気中の
水分を吸湿させて除湿を行うのがデシカント式である。
一般的に用いられている吸湿剤は、吸湿とともに飽和状
態となるものの、吸湿剤を加熱し放湿すれば再び吸湿す
ることができる。デシカント式はこの性質を利用し、吸
湿剤を連続的に吸湿・放湿することで除湿運転を行って
いる。 
 
3． デシカント空調機の概要と原理 
現在市販化されているデシカント空調機の一例として、
西部技研の E-SAVE ED[2]を図 1に示す。システムは主と
して、デシカントローター、顕熱交換器(図中の特殊顕熱
交換装置)、気化冷却器(噴霧式加湿器)、熱源(再生用 MGT
排熱)から構成される。 
除湿を行うデシカントローターがシステムの中心的役
割を果たす。ロータはハニカム状の流路の束でできてお
り、流路表面にシリカゲルやゼオライトなどの吸湿材が
しみこませてある。湿度の高い空気がこの流路内を通過
する際に水分が流路壁面に吸着され、除湿された空気が
ロータから排出される。一方、吸着された水分は高温空 
 
図 1 西部技研 E-SAVE-ED[2] 
気を通すことによって脱着され、ロータ外へ排出される。
この工程をデシカントローターの「再生」と呼ぶ。除湿
された空気は除湿剤により吸湿発熱し高温低湿となり、
室内還気に噴霧冷却された空気と熱交換することで、低
温低湿な快適乾燥空気として室内に吹き出す。 
 
4． デシカント空調システムの研究例 
デシカント空調の分野における研究例は大きくわけて、
除湿ロータや熱交換器など構成機器の性能向上によって
省エネルギー化を図るものと、既存の構成機器を用いて
システム構成を工夫して省エネルギー化を図るものがあ
る。本研究においては、後者のシステム構成による省エ
ネルギー化に着目し、研究の焦点をあてる。 
 システム構成の研究例としては、1960 年にスウェーデ
ンの Carl Munters が開発した回転型乾式除湿機「ハニカ
ム」[3]および図 2(a)と図 2(b)に示すデシカント空調機
「Lizzy」[4]を発端に様々なシステムが開発されてきた。
その後、時代が進むにつれて様々な用途に応じた除湿空
調が必要となりシステムの開発が進み、図 2(c)に示すシ
ステム[5]（以下では、標準型と称する）が主流となった。
この標準型をベースとして、図 2(d)示す岡野、金らのシ
ステム[6]（以下では、外気導入型と称する）、図 2(e)と図
2(f)に示す児玉らのシステム（以下では、全熱交換型[7]
と二段除湿外気導入型[8]と称する）などが提案されてき
た。しかし、高性能で省エネルギーなシステム構成は種々
考えられることから、最適なデシカント空調システムが
すでに完成されているとは言い難い。 
 本研究においても，従来のデシカント空調システムと
は異なり，図 2(g)と図 2(h)に示す除湿ロータ出口に顕熱
交換器を設けて除湿された空気を冷却することによって
冷房能力を強化する方法（以下では，外気冷却型[9]およ
び二段除湿外気冷却型[10]と称する）を提案している。 
 
 
(a) Lizzy-1[4]       (b) Lizzy-2[4] 
 
(c) 標準型[5]     (d) 外気導入型[6] 
 
(e) 全熱交換型[7]    (f) 二段除湿外気導入型[8] 
 
(g) 外気冷却型[9]    (h) 二段除湿外気冷却型[10] 
図 2 デシカント空調システムの研究例 
 
 
 
２ 
5． 本研究の目的と概要 
本研究では、省エネルギー性の高い空調システムの提
案を目的として、デシカント空調および冷却除湿式空調
の夏期条件下における定常状態のエネルギー消費量や
COP などの検討・評価を行うために、各空調システムの
数値モデルを構築した。さらに、デシカント除湿と放射
冷房の複合システムにおいて、空調機には前述した数値
モデル、室内環境の計算には熱気流環境解析コード
SCIENCE[11]を用い、快適性を重視した省エネルギー性の
検討も行っている。 
 
6． デシカント空調システムのモデル化 
除湿ロータ，熱交換器などの構成要素を，以下のよう
にモデル化した。なお，いずれのシステムでも，各要素
を通過する空気の風量は等しいものとする。 
(1) 除湿ロータ 
除湿ロータにおけるエンタルピー効率 ηh を式(1)に表
す。ここで，添え字 r と p はそれぞれ再生側と処理側，in
と out は入口と出口を表している。再生側と処理側の風
量が等しいことから再生側と処理側の比エンタルピーの
変化は等しくなり，再生側と処理側のエンタルピー効率
も等しくなる。 
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除湿の効率は相対湿度 φ の関数であることから[12]，本
研究でも相対湿度の関数として効率 ηφ を式(2)のように
定義する。 
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本研究では実機データから，ηh =10%[13], ηφ=95%[13]とし
た。 
高温側出口の絶対湿度 xr,out は，式(3)で表される。 
)( ,,,, outpinpinroutr xxxx       ･･････(3) 
(2) 熱交換器 
a) 顕熱交換器 顕熱交換器も式(1)に示すエンタルピ
ー効率で表されるが，熱交換器では一般に温度効率が使
用されることから，ここでは温度効率を用いる。高温側
と低温側の空気の風量，密度，比熱が等しいと見なすと，
両側の温度効率 ηt は等しくなり，式(4)で表される。ここ
で，t は温度である。本研究では，顕熱交換器の温度効率
ηtS = 80%[14]とした。また，絶対湿度は入口と出口で同一
である。 
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b) 全熱交換器 顕熱と潜熱（湿度）が共に交換され
る。顕熱交換では，顕熱交換器と同様に式(4)が適用でき
る。潜熱交換（湿度交換）では，風量は等しいので高温
側と低温側における絶対湿度の変化量が等しくなり，式
(5)で定義する絶対湿度効率 ηxも両側で等しくなる。 
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回転型の全熱交換器では温度効率と絶対湿度効率がほぼ
等しいことから[14]，本研究では全熱交換器の温度効率 ηt 
SL と絶対湿度効率 ηxSL を共に 65%[15]とした。 
(3) 気化冷却器 
噴霧する水の温度は空気の湿球温度 ts に等しいとし，
乾燥空気 1kg あたりの噴霧量を l，水の比熱を cpwとする
と，乾燥空気 1kg あたりに噴霧した水の比エンタルピー
hs は式(6)で表される。気化冷却器出口の空気の比エンタ
ルピーhout と絶対湿度 xout は，それぞれ式(7)，(8)で表され
る。 
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本研究では，噴霧水の一部が未蒸発で残ることを避ける
ため，気化冷却器出口における相対湿度の最大値を 95%
とした。 
(4) 冷却・加熱コイル 
冷却コイルへの冷却熱量および加熱コイルへの投入熱
量 qcoil は空気のエンタルピー変化に使用されるため，両
者の関係は式(9)で表される。 
)()( inoutpaainoutacoil ttQchhQq    ･･････(9) 
aは空気の密度，Qは風量，cpaは空気の定圧比熱である。 
(5) 室内 
 室内では熱負荷 qroomが発生し，この熱が SHF に応じて
式(10)，(11)のように顕熱 qSと潜熱 qL に分配される。 
SHFqq roomS              ･･････(10) 
)1( SHFqq roomL            ･･････(11) 
また，顕熱 qS と潜熱 qL は，それぞれ式(12)，(13)によっ
て温度および絶対湿度と関係付けられる。 
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ここで，r は水の蒸発熱である。 
 
7． シミュレーションモデルの精度検証 
様々な構造のデシカント空調システムをシミュレーシ
ョンするにあたって、まず条件を設定する。屋外の空気
の温度・相対湿度を既知とし、常に熱負荷が加わり続け
る室内の空気の温度・相対湿度を一定に保ち続けるため
に必要な熱源の投入熱量や温度レベルを算出することを
目的とする。 
したがって、入力値に屋外の温度・相対湿度、室内の
空調設定温度・設定相対湿度、室内の熱負荷、換気量、
顕熱交換器の温度効率を設定し、熱源の投入熱量および
温度レベル、水の消費量、各地点の空気の状態、COP を
出力する。 
COP の表記に関して、式(14)に示す室内の入口空気と
出口空気のエンタルピー差を用いたものを COP1[16]とし、
式(15)に示す屋外と室内入口空気のエンタルピー差を用
いたものを COP2[17]とする。一般的な空調システムでは室
内の空気を冷却コイルなどで冷却・除湿して再び室内に
取り込むため COP1 が用いられる。しかしながら、多く
のデシカント空調システムでは外気を取り込み冷却・除
湿して室内に取り込むため COP2 で議論を行う場合もあ
る。ここで、添え字の coil は加熱コイル、in,out は入口と
出口、RA,SA,OA はそれぞれ室内還気空気、室内給気空気、
外気であり、記号の t は空気の温度、h は空気の比エンタ
ルピー、E は熱源への投入熱量、ρ は空気の密度、c は空
気の比熱、Q は換気量である。 
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(1) 解析対象 
解析対象の概略図を図 3 に示す。解析対象は一般的な
デシカント空調システム(以降、標準型と称す)で、除湿ロ
ータ、顕熱交換器、気化冷却器、熱源から構成される。
ここでは、標準型を対象として、児玉らの文献による実
験値[18]との比較で、シミュレーションモデルの妥当性の
検証を行う。 
解析対象システムでは、まず除湿ロータで取り入れた
外気中の水分を吸着により除去する(①→②)。その際生じ
た吸着熱を、気化冷却器で冷却された室内還気(⑤→⑥)
を用いて顕熱交換器を介して冷却(②→③)する。さらに、
室内に入る直前に気化冷却器で噴霧冷却(③→④)を行っ
てから室内に快適空気を供給する。室内では、人体や機
器、日射といった熱負荷が常にかかり続けるものとする
(④→⑤)。熱源では除湿ローターの再生に適した温度まで
還気を加熱し(⑦→⑧)、吸着除去した水分をシステム外に
排出する(⑧→⑨)。 
 
図 3 解析対象システム[18] 
 
表 1 環境条件[18] 
外気温度 31.0℃ 換気量 3000m3/h
外気絶対湿度 10.30g/kg(DA) 室内熱負荷 16.93kW
室内温度 28.0℃ SHF 0.874
室内絶対湿度 9.89g/kg(DA)  
 
表 2 機器条件[18] 
 顕熱交換器の温度効率 89.10%
 除湿ローターの相対湿度効率 98.69%
 除湿ローターのエンタルピー効率 19.81%
気化冷却器の加湿限界 90.00%  
 
(2) 解析モデルの検証 
児玉らの実験条件を表 1 と表 2 に示す。今回はこれら
に解析条件を合わせるために、本シミュレーションモデ
ルも同等の条件に設定し解析を行った。 
図 4 に児玉らの実験結果とシミュレーションによる計
算値の空気線図を示す。なお、図中の■は児玉らの行った
実験結果、○は児玉らの実験結果から顕熱交換器の温度効
率、除湿ローターの除湿効率およびエンタルピー効率を
算出し、それらを用いた計算結果である。 
図 4 の⑦と⑧以外では実験値と計算値でほぼ同等の値
となった。シミュレーションでは、顕熱交換器の入口と
出口の絶対湿度は一定としているが、実際の回転型顕熱
交換器では、還気側空気の一部がローター内部に残留し
給気側に回り込む現象が生じるため、図 4 における②→
③と⑦→⑧でわずかに絶対湿度が変化している。しかし
ながら、空気の残留による絶対湿度への影響は
0.35g/kg(DA)程度であり、再生空気温度への影響は 1℃程
度であることから、機器の評価への影響は少なく無視で
きる範囲といえる。 
熱源での投入熱量を図 5 に示す。計算値では実験値と
の誤差は 2%程度とおおむね一致する結果となった。 
COP1 と COP2 を図 6 に示す。児玉らの実験結果では
COP1が 0.564 であるのに対して、計算値では 0.573 とな
り、誤差 1.6%と良好な結果が得られた。COP2 に関して
は文献値が 0.711 に対して、計算値では 0.722 となり、
COP1と同様にCOP2に関しても誤差 1.5%と良好な結果と
なった。 
 
 
図 4 空気線図による文献値との比較 
 
 
図 5 熱源における投入熱量 
 
 
図 6 システムの COP 
 
(3) まとめ 
今回行った実験値と計算値の比較において、環境条件
および機器条件を合わせたうえで解析を行うことで、誤
差が投入熱量で 2%、COP で 1.5～1.6%と良好な精度でシ
ミュレーションを行えることが明らかにできた。8 章以
降では、7 章で用いたシミュレーションモデルをベース
として、多様な機器構成におけるデシカント空調システ
ムについて議論を行っていく。 
 
8． 排熱利用型デシカント空調システムの解析 
従来，デシカント空調システムの性能評価は，投入熱
量に対する冷房能力あるいは除湿能力の割合である成績
係数で行われてきた。しかし，これまで廃棄されてきた
排熱や未利用の熱を使用する場合には，成績係数の算出
においてこれらの投入熱量を無視し，システムの消費電
力のみを考慮すれば良いと考える。また，投入熱量を考
慮する場合においても，厳密な性能評価には，投入熱量
に加えて消費電力量も考慮する必要がある。本研究では，
システムの消費電力量と，消費電力量に投入熱量を加え
たエネルギー量（以下では，投入エネルギー量と称する）
の両者から，外気冷却型の性能評価を行う。 
さらに，排熱を利用する場合，排熱の保有熱量に加え
て温度も重要なパラメータである。したがって，各シス
テムの運転に必要な排熱温度についても明らかにし，低
温排熱でも運転可能なデシカント空調システムについて
も議論を行う。 
 
４ 
(1) 解析対象のシステム 
本研究では，一段除湿については標準型，外気導入型，
全熱交換型および新たに提案を行う外気冷却型の４種類
を対象とし，二段除湿では外気導入型と外気冷却型の２
種類を解析対象とした。それらの概略図を図 7(a)～(f)
に示し，それらの特徴を以下に簡略に述べる。なお，以
下では一段除湿の 4 型式が頻出することから，読み易く
するためにシステムの型式から一段除湿という表現を省
略し，二段除湿システムのみ二段除湿という表現を型式
に付記する。 
(a) 標準型[18] 
除湿が主用途であり，冷房能力は低い。 
(b) 外気導入型[6] 
 顕熱交換器を分割し，高温になった空気⑤’を排出して
低温の外気①を導入するため，屋外から室内に供給され
る空気（①→③”，以下では給気と略記する）は顕熱交換
器で強力に冷却される。したがって，標準型よりも冷房
能力が向上している。 
(c) 全熱交換型[7] 
 全熱交換器を用いて外気①と室内から排出される空気
（以下では還気と略記する）④の間で全熱交換を行うた
め，①’の空気は①よりも低温，低絶対湿度になる。その
結果，標準型と比較して冷房能力と除湿能力が向上して
いる。 
(d) 外気冷却型（本研究で提案） 
 除湿ロータで高温になった空気②を，気化冷却器 3 で
水を噴霧されて低温になった外気①’で冷却することに
よって，低温の除湿空気②’が得られる。したがって，標
準型よりも冷房能力が向上している。 
(e) 二段除湿外気導入型[8] 
除湿ロータを二段設けることによって標準型よりも除湿
能力が向上し，外気導入によって冷房能力も向上してい
る。 
(f) 二段除湿外気冷却型（本研究で提案） 
 一段目の除湿ロータから排出される空気②を水噴霧に
よって冷やされた空気①’で冷却し，さらに二段で除湿す
るため，標準型よりも冷房能力と除湿能力が向上してい
る。 
 
(2) 解析条件 
1) 外気 
温度 35℃，相対湿度 55%， 
2) 室内 
温度 27℃，相対湿度 50%， 
3) 熱交換器 
顕熱交換器 温度効率 ηtS=80%， 
全熱交換器 温度効率 ηtSL=65％，絶対湿度効率 ηxSL =65% 
4) 除湿ロータ 
エンタルピー効率 ηh=10%，相対湿度効率 ηφ=95% 
5) 気化冷却器 
噴霧水の温度 = 外気の湿球温度 
出口における相対湿度の上限値 95%， 
6) 室内 
 熱負荷 qroom = 10kW 
7) SHF = 0.8 
以上の条件から，各構成要素の出入口における温度，湿
度，風量，加熱コイルでの投入熱量が求められる。ここ
で，外気条件には大阪の夏季における標準的な気温，相
対湿度を用いるものとする。なお，計算において，空気
と水の物性値は以下の値を使用した。 
cpa = 1.006 kJ/(kg･K)，ρa= 1.293 kg/m3 
cpw = 4.186 kJ/(kg･K)，r = 2501 kJ/kg 
 
  
(a) 標準型 
 
(b) 外気導入型 
  
(c) 全熱交換型 
 
(d) 外気冷却型 
 
(e) 二段除湿外気導入型 
 
(f) 二段除湿外気冷却型 
図 7 解析対象のシステム 
 
 
 
５ 
(3) 消費電力量と投入エネルギー量の算出方法 
 送風機の消費電力は送風機の必要動力 L に等しいとし
て，式(17)から算出した。 
      
S
SQpL
η
         ･･････(17) 
pS は送風機出口の静圧であり，デシカント空調システム
の圧力損失と等しい。ηS は静圧効率であり，55%[19]とし
た。 
 式(17)から送風機の消費電力を求めるためには，圧力損
失が必要になる。本研究で用いる構成機器の圧力損失を
表 3 に示す。また、構成機器をシステムに組み込んだ際
の圧力損失の合計を図 8 に示す．さらに、送風機以外の
要素の駆動に必要な電力は，既製品のカタログ値[20]に基
づき，風量 3000 m3/h あたり除湿ロータ，顕熱交換器，全
熱交換器が 0.2 kW，気化冷却器[21]が 0.05 kW とし，解析
から得られる風量 Q に応じて各構成要素の消費電力を求
めた。 
 ここで、加熱コイルの投入熱量 qcoil と消費電力量 Eeの
熱量換算値の和（以下では投入エネルギー量 Eehと称する。
熱電変換効率を 43%[22]とし，式 18 で算出）を求めた。な
お，一つの Q に対して，l1，l2および qcoil の組合せが複数
存在する場合がある。その場合，最も省エネルギー状態
である加熱コイルの投入熱量 qcoil が最小になる条件を採
用した。 
43.0
e
coileh
EqE     ……(18) 
 
表 3 構成機器の圧力損失 
圧力損失 96 Pa 144.7 Pa 193.7 Pa 200 Pa 100 Pa
装置名称 ダクト
加熱
コイル
顕熱
交換器
除湿
ローター
機外
静圧
 
 
 
図 8 各システムの圧力損失 
 
ここで、従来廃棄されていた排熱等を加熱コイルで使
用する場合，成績係数(COP)は空調システムの運転に消費
される総電力量のみで評価を行う必要がある。しかし，
加熱コイルへ投入される熱が他の設備で利用価値を有す
る場合，COP は総電力量と加熱コイルへ投入される熱量
の両者を考慮した投入エネルギー量で評価する必要があ
る。 
消費される総電力量Eeに対する室内熱負荷処理能力の
割合と，投入エネルギー量 Eehに対する室内熱負荷処理能
力の割合をそれぞれ COPe, COPeh とする。室内熱負荷処
理能力は室内の熱負荷 qroom と等しいことから，COPe, 
COPehは式(19)，(20)で表される。 
e
room
e E
qCOP             ･･････(19) 
eh
room
eh E
qCOP              ･･････(20) 
(4) 最適条件の決定と運転状態 
図 9 に，標準型に対する風量と投入エネルギー量の関
係を示す。この条件では，風量が 5,970m3/h 以下では解が
得られなかった。総電力量は風量に比例することから，
COPeの算出は，風量が最小になる条件（図中の■印，風
量 Q = 5,970m3/h）が対象になる。一方，COPehは，投入
エネルギー量が最小となる条件（図中の○印）で求めるこ
とになる。次節では，これら 2 種類の条件に分けて各デ
シカント空調システムの特徴および本研究で提案した外
気冷却型の省エネルギー性，有用性について議論を行う。 
 
図 9 風量と投入エネルギー量の関係 
 
 
図 10 総電力量最小と投入エネルギー量最小の比較 
 
(5) 総電力量最小条件におけるシステムの評価 
図 11(a)～(c)に，総電力量が最小になる条件で得られ
た解析結果を示す。 
(a)に示すシステムの運転に必要となる風量は，一段除
湿では標準型が最も多くなり，外気冷却型が最も少なく
なっている．標準型の風量が他のシステムに対して 2~3
倍程度必要となるのは，システムの有する単位風量当た
りの冷房能力が極めて低いためである．一方，外気冷却
型は除湿ローターで高温になった空気を外気を用いて冷
却することから，単位風量当たりの冷房能力が高くなる．
二段除湿では外気導入型と外気冷却型はほぼ同等の風量
となった。 
 再生空気温度に関しては，一段除湿では標準型で約
126℃であるが，外気導入型で約 146℃に達しており，高
温の排熱が必要であることが分かる。外気導入型の再生
温度が高い理由は，前述のように絶対湿度の低い空気を
排出して絶対湿度の高い外気を導入するため，再生空気
の温度を上げて導入した外気の相対湿度を下げる必要が
あるためである。二段除湿が一段除湿に比べて再生空気
温度が 40℃程度低くなる理由は，除湿サイクルを 2 段に
分割することで，除湿ローター1 段当たりの除湿量を減
らすことができるためである。また，二段除湿の外気導
入型と外気冷却型では 8℃程度外気冷却型が低くできる。 
(b)にシステムの総電力量と，総電力量基準の COPeを
示す。総電力量のほとんどが送風機の動力に使用されて
いることから，総電力量は風量に比例し，一段除湿では
標準型が最も多く，外気冷却型が最も少なくなっている。
また，二段除湿は一段除湿よりもさらに総電力量が小さ
６ 
くなっている。 
COPeは一段除湿の場合では標準型，全熱交換型，外気
導入型，外気冷却型の順で大きくなり，外気冷却型の省
エネルギー性が最も優れていることが分かる。COPeの値
は，標準型で約 1.8，外気冷却型で約 2.9～3.5 である。二
段除湿ではさらに COPe が高く約 3.7～4.5 であるが，外
気導入型と外気冷却型の差は小さい。 
(c)に示した加熱コイルへの投入熱量は，標準型，外気
導入型，外気冷却型の順で少なくなり，外気冷却型と全
熱交換型に見られる差は小さい。二段除湿では一段除湿
よりもさらに加熱コイルへの投入熱量が小さくなり，外
気冷却型の方が少ない。総電力量と比較すると，加熱コ
イルへの投入熱量は総電力量の約 25 倍の値を有してい
る。電力量を熱量に換算すると電力量/0.43 になることか
ら，熱量換算で考えれば，加熱コイルへの投入熱量は熱
量換算の総電力量の約 11 倍必要であることが分かる。 
また，投入エネルギー量の 90%以上が加熱コイルへの
投入熱量であることから，投入エネルギー量に見られる
特徴は加熱コイルへの投入熱量と同一であり，投入エネ
ルギー量は一段除湿では外気冷却型と全熱交換型，二段
除湿では外気冷却型が少ない。 
以上の結果から，総電力最小の条件において，一段除
湿および二段除湿のいずれにおいても，外気冷却型が最
も省エネルギー性が高いことが分かった。 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
(a) 風量と再生空気温度 
 
(b) 消費電力量と COPe 
 
(c) 投入エネルギー量 
図 11 消費電力量最小の条件 
 (6) 投入エネルギー量最小条件におけるシステムの評価 
図 12(a)～(c)に，投入エネルギー量が最小になる条件
で得られた解析結果を示す。各解析結果に見られるシス
テム間の優位性は，総電力量最小の条件とほぼ同一であ
り，一段除湿よりも二段除湿が高性能であり，一段除湿
では標準型，外気導入型，外気冷却型の順で性能が向上
し，外気冷却型と全熱交換型の差は小さい。したがって，
投入エネルギー最小の条件においても，外気冷却型は省
エネルギー性が優れたデシカント空調システムである。
COPeh の値は，一段除湿の外気冷却型で約 0.13，二段除
湿の外気冷却型では約 0.21 となった。 
これまでの議論では，総電力量最小の条件と投入エネ
ルギー量最小の条件に分けて各システムの優位性に関す
る議論を行ってきた。しかし，これら２条件のいずれを
選択するのかによって，エネルギー量や再生温度等に差
が見られる。そこで，以下に両条件の比較を示す。 
総電力量に注目すると，投入エネルギー量最小の条件
では，総電力量最小の条件よりも総電力量は約 20%大き
い。これは，投入エネルギー量最小条件の方が風量は大
きいためである。しかし，加熱コイルへの投入熱量は逆
に投入エネルギー最小条件の方が 10～20%少ないため，
投入エネルギー量も投入エネルギー最小条件の方が 10～
20%小さくなっている。 
再生空気温度は，投入エネルギー量最小の条件の方が
総電力量最小の条件よりも約 20%低くなっている。これ
は加熱コイルへの投入熱量が少ないことに起因している
と考えられるが，視点を変えれば，投入エネルギー量最
小の条件で運転することによって，より低温な排熱や太
陽熱などが利用可能になることを示唆しており，未利用
エネルギーの有効活用が可能と言える。 
 
 
(a) 風量と再生空気温度 
 
(b) 消費電力量と COPeh 
 
(c) 投入エネルギー量 
図 12 投入エネルギー量最小の条件 
７ 
(7) まとめ 
 空調における省電力化に対応するため，外気冷却型の
デシカント空調システムを新たに提案した。このシステ
ムの省エネルギー性と有用性を検討するため，消費総電
力量が最小になる条件と，消費総電力に投入熱量を加え
た投入エネルギー量が最小になる２種類の条件に対して，
室内吹出し空気温度，風量，再生空気温度，COP などを
算出し，従来のデシカント空調システムと比較を行った。
これらの検討から，以下の新知見が得られた。 
1) 総電力量最小の条件において，一段除湿では外気冷
却型が最も熱負荷処理能力が高く，総電力量も少な
い。外気冷却型における総電力量基準の COP は 2.9
～3.5 に達する。二段除湿では一段除湿よりもさらに
性能が向上するが，外気導入型と外気冷却型の方の
差は小さく，COP は両者とも約 4.5 である。 
2) 投入エネルギー量最小の条件においても，一段除湿
では外気冷却型の COP は標準型，外気導入型よりも
大きいが，全熱交換型との差は小さい。外気冷却型
における投入エネルギー基準の COP は一段除湿の
場合で約 0.10～0.13，二段除湿の場合で約 0.21 であ
る。 
3) 投入エネルギー量最小の条件では，総電力量最小の
条件よりも総電力量は約 10%大きいが，投入エネル
ギー量は 10～20%小さくなる。また，再生空気温度
が約 20%低下するため，低温排熱の利用に有利であ
る。 
以上の結果から，外気冷却型は従来のデシカント空調
システムと比較して同等あるいはそれを上回る省エネル
ギー性と冷房能力を有しており，有用であることが分か
った。 
 
9． CO2冷媒ヒートポンプを組み込んだ放射冷房と
デシカント除湿の複合システムの提案 
(1) 放射冷房パネルの特徴 
現在最も普及している対流型空調方式は，冷凍機の性
能向上によって省エネルギー性が年々向上している．し
かし，対流型空調は室内の温度分布が不均一になりやす
く，冷気や暖気が直接人体に当たって快適性を損なうと
いう問題がある． 
一方，放射式空調方式では，室内の温度分布が均一化
され，放射パネルからの放射によって人体が冷却される
ため，快適性が高くなる．さらに，パネルに循環させる
冷水温度が対流型空調より高いため，放射式空調方式の
方が冷凍機の COP も向上できる大きな優位性がある．し
かし，高温多湿である我が国では，天井設置型放射パネ
ルに結露が発生する場合があり，外調機による除湿の併
用が不可欠である．したがって，高い省エネルギー性を
有する放射式空調と外調機の複合システムが強く望まれ
る． 
放射冷房とデシカント除湿を複合した研究は従来から
行われているが，まだまだ数が少なく，十分な評価には
至っていない．特に，放射冷房に複合可能なデシカント
除湿には複数の方式があり，それらと冷却除湿における
性能，経済性の比較まで行った検討はほとんどない． 
本報では，王，添田ら[23]が行った放射式冷房と冷却除
湿の複合システムに対する省エネルギー性の評価を，放
射式冷房とデシカント除湿の複合システムに対しても行
い，両者の省エネルギー性を比較評価するものである．
なお，複合するデシカント除湿法は，従来式に加え，前
章で新たに提案した外気冷却式も対象とした． 
 
 
 
(2) 解析対象 
図13に解析対象のモデル室(10m×6m×2.7m)の外観を示す．
長机を中央付近に配置し，その上にプリンタ 2 台と PC4
台を設置した．他にコピー機 2 台を想定し，これらを床
面からの発熱によって与えた．また天井には 10 個の照明
を発熱体として与え，日射による発熱を窓面(9m2，遮蔽
係数 0.5)に与えた．隙間風による換気回数は，0.2 回/ h
とした．放射パネルは，天井全体(60m2)に設置した[23]． 
図 13 に示す解析対象室天井に設置する放射冷房パネル
の概略図を図 14に示す． 
 
図 13 解析対象室[23] 
 
図 14 放射パネルの概略図 
 
室内空調用の外調機として，冷却除湿式あるいはデシ
カント式を用いた．外調機の概略を図 15～18に示す．図
中の HP はヒートポンプである．小金井ら[24]はデシカン
ト空調に CO2冷媒ヒートポンプを用いることを提案して
いる．本研究でも，CO2 冷媒ヒートポンプを使用して放
射冷房・冷却コイル供給用の冷熱とデシカント除湿用の
温熱の両方を供給する． 
冷却コイルと放射パネルでは，必要とする冷水の温度
と流量がそれぞれ異なる．そこで，冷却コイルと放射パ
ネルの冷水温度の低い方に蒸発器から供給する冷水温度
を設定し，冷却コイルと放射パネルの入口と出口の間に
バイパスを設け，供給する冷水の温度と流量を調整でき
るようにした． 
 
 
 
図 15 冷却除湿式 
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図 16 標準型 
 
 
 
 
図 17 二段除湿外気冷却型 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
図 18 全熱交換型 
 
(3) 解析手順 
本解析は，以下の４つのステップで行った． 
1) 先ず，室内 PMV と室内相対湿度などの環境条件を設
定 
2) 熱気流解析コード SCIENCE による室内熱環境解析を
行い，室内の環境条件を満足するように，放射パネルの
冷水温度，流量等を決定．さらに，放射パネルで除去で
きなかった室内の顕熱負荷および潜熱負荷に見合う外調
機吹出空気の温度と湿度を決定 
3) (2)で決定された外調機の空気条件を外調機モデルに
代入して外調機の運転状態を決定し，運転時に外調機が
必要とする冷水温度，温水温度，冷温水循環流量等を算
出 
4) (2),(3)で得られた結果を CO2 ヒートポンプモデルに代
入してヒートポンプの運転状態を求め，ヒートポンプの
COP，消費電力を算出 
 
(4) 解析条件 
冷却除湿式の外気導入量は，建築基準法を満たす一般
的な値[25]として 25m3/[人･h]とした．また室内吹出風量お
よび吹出温度については，一般的な空冷式チラーの冷水
出口温度の下限 4℃，温度差 10℃で運転可能かつ，快適
性を損なわない吹出温度として，吹出風量 1100m3/h，吹
出温度 23℃と設定した．このことから，デシカント式の
室内吹出空気量も冷却除湿式に合わせて 1100m3/hとした． 
また，本章では 118kW 程度と比較的大型の空冷チラー
および CO2冷媒ヒートポンプの利用を想定しているため，
図13に示す解析対象室が 9部屋あるとして計算を行った．
なお，各部屋の熱負荷は部屋の配置に関わらず同一とし
た． 
送風機の消費電力は 7 章と同様の手法で算出を行った。
さらに，さらに，加熱コイルおよび冷却コイルに用いる
循環水ポンプの消費電力はポンプの必要動力 L に等しい
９ 
として，式(21)から算出した． 
s
tQPL
η
    ･･････(12) 
ここで，Ps は冷却・加熱コイルと放射パネルの圧力損失
である．ηs はポンプ効率であり，70%[26]とした．放射パ
ネル，冷却コイル，加熱コイルの圧力損失を表 4に示す。 
表 4 各構成要素の圧力損失 
 
 
(5) システムの運転状態 
図 15 の冷却除湿式では，冷却コイルに入る空気②’は
室内還気と全熱交換および混合させることで約 28℃，
0.012kg/kg(DA)と比較的低温低湿にできるものの，冷却
コイル内部での除湿時に露点温度である約 14.8℃まで下
げる必要がある．そのため冷却コイルによる除湿は
2.3(4)節に示す温度効率を与えると約 7℃と非常に低温
な冷水を要する． 
図 16 の外調機に標準型デシカント空調を用いたシス
テムでは，室内還気に水噴霧した空気⑥を顕熱交換器に
入れることによって，冷却コイル入口の空気③を冷却除
湿式と同等である約 28℃まで冷却することができる．さ
らにデシカント除湿では冷却コイルでの除湿を必要とし
ないため，冷却コイルの冷水温度は約 17℃と比較的高温
な冷水を用いればよい．さらに冷却コイルの冷水温度は
放射パネルを流れる冷水温度とほぼ同等であるため，冷
凍機で生成する冷水温度を高くすることができる．除湿
ロータの再生に要する空気⑧の温度は約 74℃となり，除
湿にはヒートポンプの冷媒を約 15MPaまで圧縮する必要
がある． 
図 17の二段除湿外気冷却型デシカント除湿では，除湿
時の吸着熱を外気で冷却するため標準型デシカント除湿
と比較して冷却コイル入口温度を 3℃程度下げることが
でき，冷却コイルで必要となる冷却量が減少する．また，
除湿サイクルを 2 段階に分割することで，再生空気温度
を約 54℃で除湿可能となり，ヒートポンプの冷媒圧力は
約 10Mpa まで下げることができる． 
図 18の全熱交換型デシカント除湿では，外気①を室内
還気⑤と全熱交換することで低温低湿になるため，除湿
ロータにおける除湿量が削減でき，再生空気⑧の温度は
約 58℃に抑えることができる．しかし，気化冷却器入口
空気⑤’は全熱交換によって高温高湿となるため，水噴霧
された空気⑥は標準型ほど低温にならない．したがって，
顕熱交換器出口空気③は 33℃程度までしか冷却できず，
冷却コイルでの冷却量は他のデシカント除湿式と比較し
て増加する．ヒートポンプの冷媒圧力は約 13MPa であ
り，標準型と二段除湿外気冷却型の中間程度の圧力とな
る． 
冷却除湿に対してデシカント除湿はヒートポンプ排熱
を除湿に用いることができるものの，標準型では除湿に
必要となる再生空気温度が高いため冷媒を非常に高い圧
力まで圧縮する必要があり，後述するようにヒートポン
プ COP は 1.5～2.0 まで低下し，冷却除湿と比較して消
費電力が増加してしまう．しかし二段除湿外気冷却型と
全熱交換型は，標準型と比較して再生空気温度が低く，
冷媒圧力 10～13MPa 程度で運転が可能であるため，ヒ
ートポンプ COP が 4.5～6.0 程度となり，ヒートポンプ
の性能を低下させることなく除湿が行える． 
 
 
(a) 消費電力量 
 
(b) 冷凍機 COP 
 
(c) 室内除去熱量に対する COP 
 
(d) 冷凍機の負荷率 
図 19 各システムの解析結果 
 
(6) 各システムの評価 
図 19(a)～(d)に case1~6 の室内 PMV をそれぞれ変化
させて解析を行った結果を示す．なお，case1 と case3
は case2 を基準として室内 PMV をそれぞれ+0.5 と-0.5
したものであり，case4 と case6 も同様に case5 を基準
に室内 PMV を変化させた場合である． 
(a)に示す各システムの消費電力量に着目すると，
case1~3 においては case3 で冷却除湿式の高効率チラー
がデシカント式の全熱交換型をわずかに下回る結果とな
った．これは(b)に示すようにデシカント式の COP が
case3 において著しく低下するためであるが，室内 PMV
の変化によって各システムの優位性が大きく変化すると
は言い難い．また，case4~6 における全てのデシカント
式は冷却除湿式に比べて消費電力量が 30.0～42.6%削減
できる結果となった．このことから(c)に示す室内の除去
熱量に対する COP の優位性も同様の結果となる．
case4~6 でデシカント式の二段除湿外気冷却型の冷凍機
COP が全熱交換型より高いにも関わらず，室内の除去熱
量に対する COP が低くなる原因としては，送風機の消費
電力量の差が顕著に現れたためである．デシカント式に
１０ 
おいては，低負荷時では各システム間の省エネルギー性
に大きな差はないものの，冷却除湿式に対しては省エネ
ルギー性が高い．また高負荷時においても，二段除湿外
気冷却型と全熱交換型は高効率チラーを用いた冷却除湿
式と同等もしくはそれ以上の省エネルギー性を有してい
る． 
 (d)に示す負荷率においては，case3 で標準型と全熱交
換型の負荷率が 1.0 をわずかに超えるものの，8.(8)節で
選定した熱源機器の能力で運用可能といえる． 
 
(7) 結言 
 空調における省エネルギー化に対応するために，CO2
冷媒ヒートポンプを用いた放射冷房とデシカント除湿の
複合システムを提案し，エネルギー消費量について検討
を行った．これらのシステムの省エネルギー性と有用性
を検討するため，外気条件と室内条件をパラメータとし
て熱源機器の消費電力量，COP，負荷率などを算出し，
従来の空調システムと比較を行った．これらの検討から，
以下の新知見が得られた． 
 1) 放射冷房とデシカント除湿の複合システムを用いる
ことで，除湿方式に冷却除湿を用いる場合と比較し
て冷水温度を 10～13℃程度高く設定できる．熱源機
器に CO2冷媒ヒートポンプを用いることで，排熱で
高温な温水を生成できるものの，標準型デシカント
除湿を用いた場合では 100℃を超える温水が必要と
なるため COP が低下する．二段除湿外気冷却型を用
いた場合，温水温度が 48～68℃程度に下げることが
でき，標準型に比べて冷凍機 COP が 1.0～2.8 程度
向上する． 
 2) デシカント除湿に二段除湿外気冷却型を用いると，
多くの条件下において冷却除湿式に比べて省エネル
ギー性が高くなる．室内熱負荷に対する COP は外気
条件が高負荷時で 1.8～2.4，低負荷時では 2.4～3.1
に達する． 
 3) デシカント除湿において，標準型と全熱交換型は室
内還気に対して加湿限界まで噴霧することで熱源機
器の消費電力量が最小となるが，二段除湿外気冷却
型では噴霧量を最適化することで消費電力量を 14%
程度削減することができる． 
 4) 二段除湿外気冷却型は，冷却除湿式に対して消費電
力量を外気が高負荷時で-1.7～17.0%，低負荷時で
30.0～45.8%削減可能であるため，低負荷時におい
て特に省エネルギー性が高い． 
 以上の結果から，放射冷房とデシカント除湿に CO2冷
媒ヒートポンプを組み込んだ複合システムにおいて，二
段除湿外気冷却型もしくは全熱交換型を用いたシステム
は従来の冷却除湿式やデシカント式を上回る省エネルギ
ー性を有しており，有用であることがわかった． 
 
9． まとめ 
本研究では、省エネルギー性の高い空調システムの提
案を目的として、デシカント空調および冷却除湿式空調
の夏期条件下における定常状態のエネルギー消費量や
COP などの検討・評価を行った。 
 その結果、排熱利用を前提としたデシカント空調シス
テムでは外気冷却型は従来のデシカント空調システムと
比較して同等あるいはそれを上回る省エネルギー性と冷
房能力を有しており，有用性が高い．また、放射冷房と
デシカント除湿に CO2冷媒ヒートポンプを組み込んだ複
合システムにおいても，二段除湿外気冷却型もしくは全
熱交換型を用いたシステムは従来の冷却除湿式やデシカ
ント式を上回る省エネルギー性を有しており，有用であ
ることが確認された． 
10． 総括 
 本研究では、外気冷却を用いたデシカント空調システ
ムを提案し、各システムの数値計算モデルを作成し、定
常状態における投入エネルギー量や省エネルギー性の特
性について比較・検討を行った。数値計算は設計変更や
試算が非常に容易である反面、計算結果の信頼性につい
ては実験値との比較を行うことは研究成果の信頼性に関
わる重要な事項である。しかしながら、本研究のように
多くのシステムを実験により検証するには膨大なコスト
が必要となる。また、既に他の研究者により明らかにさ
れている実験を再度実行したところで、得られる未知の
データはほとんどないと考える。これらのことから著者
はまず、他の研究者の行った実験結果をもとに数値モデ
ルを構築し、数値モデルの信頼性に問題がないことの検
証を行った上で、あらゆるシステムの検証に取り組んだ。 
 このシミュレーションツールの製作により、あらゆる
デシカント空調システムの数値モデルの構築が、短時間
で容易に行えるようになり、システム間における省エネ
ルギー性や消費電力量、必要温水の温度レベルなどの検
討・評価もまた容易となった。 
 今後の課題を次に示す。 
まず、本研究で用いたデシカント空調システムのシミ
ュレーションツールの課題について述べる。本研究で取
り扱っている消費電力量や室内熱負荷などは全て定常状
態におけるものであり、立ち上がり負荷や、環境条件の
変化などについては考慮していない。現実的には、環境
条件は常に変化することから、これらを考慮した場合の
シミュレーションを今後行う必要がある。 
次に、本研究で取り扱ったデシカント空調や放射冷房、
CO2 冷媒ヒートポンプなどについて述べる。デシカント
空調・放射冷房・CO2 冷媒ヒートポンプなどの個々の信
頼性については十分に検証を行ったものの、これらを複
合したシステムについての実験結果との比較についての
検証は行っていない。個々のシミュレーションによる誤
差はわずかとしても、システム全体が複雑化するにつれ、
わずかな誤差が重なり合い許容できない誤差を生む可能
性もあることから、やはり実際に実験を行い検証するこ
とが不可欠といえる。 
最後に、デシカント空調のシステム構成について述べ
る。現在普及し始めているデシカント空調システムは従
来の冷却除湿空調と比較して、除湿運転時に省エネルギ
ー性が高いものである。このことから、冷却除湿空調と
の併用で省エネルギー性を高めるといった使用方法が主
である。こういった背景から、多くの研究者により冷房
運転時に省エネルギー性が高いデシカント空調システム
の提案が行われており、本研究で提案した外気冷却型デ
シカント空調システムもそのひとつである。外気冷却型
は現在までに提案されてきたシステムの中では省エネル
ギー性は高く有用性のあるシステムであるものの、外気
冷却型がデシカント空調システムの完成形とは言えず、
さらなる未知の高性能なシステム構成も存在すると著者
は考える。このことから、本論文を踏まえたうえで、今
後さらなる有用なシステムの提案へ繋げていく必要があ
る。 
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第 1 章 
背景 
 
1.1 デシカント空調機の有効性 
 2011 年の東日本大震災による原子力発電所の事故によって，日本各地の原子力発電所は
操業停止を余儀なくされた。その結果，日本中が大幅な電力不足に陥り，官民問わず電力
消費の大幅な抑制が求められた。また，原子力発電から火力発電への転換に伴う燃料コス
トと二酸化炭素排出量の増加という新たな問題からも，益々省電力化が求められている。 
近年の一般事務所建物では，1 次エネルギー消費量の約 43%が熱源・空調および換気とい
った空調に消費されると言われている[1]。一方で、居住空間の快適性のニーズは年々高まる
傾向にあり、空調による居住しやすい快適な空間作りが求められている。これらのことか
ら、空調設備の省エネルギー化は事務所建物の 1 次エネルギー消費量の削減に大きな効果
を及ぼすといえる。 
従来の空調機（冷房および除湿）は冷凍機を用いた冷却除湿式によるものが一般的であ
る。冷却除湿式は、除湿の際に水蒸気が凝縮する温度まで冷却し、空気と水を分離する。
このため、過度に冷却した空気をそのまま室内に吹き出すと快適性を損なう。このように
従来の空調方式では温度制御しか手段がないまま、湿度制御も実現することが要求される
ので、冷却-再加熱という操作を必要とする。近年の家庭用空調機では、再加熱のために従
来は外気に放出していた室外機の凝縮熱の一部を室内機側で利用する方式も開発されてい
るが、ダクト空調システムでは別途加熱のための熱源を必要とする。 
一方デシカント式では、あらかじめ除湿した空気を冷却し、適切な温度、湿度の空気を
供給できる。デシカントとは湿分を除去する吸湿材のことを意味し、冷却除湿式の空気中
の水分を凝縮させて除去する方式とは異なり、デシカント式はシリカゲルやゼオライトな
どの吸湿材を用いて水分を吸湿させて除去する方式である。一般的に用いられている吸湿
剤は、吸湿とともに飽和状態となるものの、吸湿剤を加熱し放湿すれば再び吸湿すること
ができる。デシカント式はこの性質を利用し、吸湿剤を連続的に吸湿・放湿することで除
湿運転が可能となる。デシカント式による除湿は熱源を選ばない熱駆動の為、太陽熱など
の自然エネルギーや排熱など、様々な低温排熱を回収し有効利用することが可能な省電力
空調機である。したがって，自然エネルギーや排熱を利用するデシカント空調は将来の有
望な空調技術の一つであると考えられるが，社会で普及するためには，さらに高性能で省
エネルギーなデシカント空調システムの開発が重要である。 
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1.2 デシカント空調システムの研究例 
デシカント空調の分野における研究例は大きくわけて、除湿ロータや熱交換器など構成
機器の性能向上によって省エネルギー化を図るものと、既存の構成機器を用いてシステム
構成を工夫して省エネルギー化を図るものがある。本研究においては、後者のシステム構
成による省エネルギー化に着目し、研究の焦点をあてる。 
システム構成の研究例としては、1960 年にスウェーデンの Carl Munters が開発した回転
型乾式除湿機「ハニカム」[2]および図 1.2(a)と図 1.2(b)に示すデシカント空調機「Lizzy」[3]
を発端に様々なシステムが開発されてきた。その後、時代が進むにつれて様々な用途に応
じた除湿空調が必要となりシステムの開発が進み、図 1.2(c)に示すシステム[4]（以下では、
標準型と称する）が主流となった。この標準型をベースとして、図 1.2(d)示す岡野、金らの
システム[5]（以下では、外気導入型と称する）、図 1.2(e)と図 1.2(f)に示す児玉らのシステム
（以下では、全熱交換型[6]と二段除湿外気導入型[7]と称する）などが提案されてきた。しか
し、高性能で省エネルギーなシステム構成は種々考えられることから、最適なデシカント
空調システムがすでに完成されているとは言い難い。 
本研究においても，従来のデシカント空調システムとは異なり，図 1.2(g)と図 1.2(h)に示
す除湿ロータ出口に顕熱交換器を設けて除湿された空気を冷却することによって冷房能力
を強化する方法（以下では，外気冷却型[8]および二段除湿外気冷却型[9]と称する）を提案し
ている。 
以上のように、多くのシステムがこれまでに提案されているものの、これらのデシカン
ト空調システムの定量的な比較・検討を行った例はあまり見られない。このような理由か
ら、本研究ではデシカント空調システムを一般的な事務所建物で使用することを考え、日
本の夏期に焦点を絞り、各デシカント空調システムの持つ省エネルギー性と有用性につい
て調査を行った。 
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(a) Lizzy-1[3]    (b) Lizzy-2[3] 
 
(c) 標準型[4]    (d) 外気導入型[5] 
 
(e) 全熱交換型[6]   (f) 二段除湿外気導入型[7] 
 
(g) 外気冷却型[8]   (h) 二段除湿外気冷却型[9] 
図 1.2 デシカント空調システムの研究例 
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1.3 デシカント空調機の概要と原理 
 デシカント式は空気中の湿分を直接取り除く仕組みであることから、次のような利点を
持つ。 
① 冷却除湿式のように過度に冷却して再加熱する必要がない。熱源からの熱供
給で除湿し、除湿された空気を冷却するため、冷却に要するエネルギーが少な
い。 
② ロータ中の湿分を脱着させる際の温度は 50～80℃程度から可能であり、高温を
必要としない。したがって、排熱や太陽熱などの熱源を利用することが可能で
ある。 
③ 温度と湿度を独立して制御することができる。 
④ オゾン層破壊や地球温暖化につながるフロンを用いない。 
デシカント空調機の一例として西部技研の E-SAVE-ED[9]を図 1-9 に示す。 
 
図 1.3.1 西部技研 E-SAVE-ED の構造[10] 
 
固体吸湿材を用いるシステムは主として次のコンポーネントから構成される。 
・ デシカント（除湿）ロータ 
・ 顕熱交換器 
・ エアワッシャ（蒸発式冷却器） 
・ 熱源 
除湿を行うデシカントロータがシステムの中心的役割を果たす。ロータはハニカム状の
流路の束でできており、流路表面にシリカゲルやゼオライトなどの吸湿材がしみこませて
ある。湿度の高い空気がこの流路内を通過する際に水分が流路壁面に吸着され、除湿され
た空気がロータから排出される。一方、吸着された水分は高温空気を通すことによって脱
着され、ロータ外へ排出される。この工程をデシカントロータの「再生」と呼ぶ。 
 図 1.3.1 に示したデシカント空調システムの簡略図を図 1.3.2、システム内での湿り空気の
状態を図 1.3.3 に示す。システムは除湿ロータ、顕熱交換器、熱源、噴霧装置から構成され
る。システム内部では、まず外気を除湿ロータに導入し、外気中の水分を除湿ロータで吸
着して除去した後（①→②）、その際生じた吸着熱の除去と室内へ送り込む熱負荷に応じた
5 
 
空気の温度調整を顕熱交換器で行う（②→③）。屋内の空気に顕熱交換器の熱負荷（②→③）
に応じた量の水の噴霧（④→⑤）および顕熱交換器にて熱交換する（⑤→⑥）。顕熱交換器
を出た空気は熱源にて除湿ロータの再生に必要な温度まで加熱され（⑥→⑦）、除湿ロータ
の水分の脱着に用いられる（⑦→⑧）。 
 
 
図 1.3.2 デシカント空調システム 
 
 
   図 1.3.3 各位置での湿り空気の状態変化 
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1.4 本論文の概要 
 本研究では、省エネルギー性の高い空調システムの提案を目的として、デシカント空調
および冷却除湿式空調の夏期条件下における定常状態のエネルギー消費量や COP などの検
討・評価を行うために、各空調システムの数値モデルを構築した。さらに、デシカント除
湿と放射冷房の複合システムにおいて、空調機には前述した数値モデル、室内環境の計算
には熱気流環境解析コード SCIENCE[11]を用い、快適性を重視した省エネルギー性の検討も
行っている。 
 まず、本研究で用いている数値モデルを構築する際に、デシカント空調システムに用い
られている構成要素(除湿ローターや熱交換器など)および湿り空気の性質をそれぞれ数式
化し、この数式化した構成要素を組み合わせることにより数値モデルの構築を行った。さ
らに、構築した数値モデルを児玉ら[12]の行った実験値と比較し、数値モデルの妥当性の評
価を行った結果、概ね良い一致が得られた。 
 次に、排熱利用を前提としたデシカント空調システムとして、標準型より冷房能力を向
上させたシステムである外気冷却型の提案を行った。外気冷却型は除湿時に除湿ローター
で発生した吸着熱を外気に放出することで、冷房能力を標準型と比較して 53～64%向上さ
せることができる。さらに、二段除湿に対しても外気冷却を適用することで、標準型と比
較して冷房能力を 119～120%・除湿能力を 9～10%向上させることが可能となった。一段除
湿、二段除湿ともに外気冷却を適用することは、再生空気温度は 10℃程度増加する場合が
あるものの、単位風量当たりの熱負荷処理能力が一段除湿で 112～156%、二段除湿で 235%
向上するため、熱源への投入熱量およびシステムへの投入エネルギー量という観点で有用
性が高いといえる。 
 また、デシカント空調システムと放射冷房システムに CO2 冷媒ヒートポンプを組み込ん
だ複合システムの提案を行った。まず、SCIENCE を用いて、夏期の想定した外気条件およ
び室内負荷条件において、室内 PMV を一定に保つための吸い込み温湿度、吹き出し温湿度
の解析を行う。ここで解析した吸い込みおよび吹き出し温湿度を用いて外調機の数値モデ
ルもしくは LCEM で負荷処理をするための消費電力量の比較を行った。その結果，多くの
条件下において外調機にデシカント除湿を用いることで省エネルギー性が出る結果となっ
た．特に，デシカント除湿の中で二段除湿の外気冷却型を用いた場合では，外気
34.6℃,0.0186kg/kg(DA)の条件下では高効率の空冷チラーを用いた冷却除湿式と同等程度の
省エネルギー性を有しつつ，外気 30.7℃,0.0147kg/kg(DA)では消費電力量を 30.0～45.8%削減
できる結果となった． 
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1.5 本論文の構成 
 本論文の構成について述べる。 
 第 2 章では、一般的に用いられているデシカント空調システムの構成要素について説明
を行っている。さらに、デシカント空調機に用いることができる熱源の種類について概説
している。 
 第 3 章では、本論文で扱っている空調システムを構成している各要素に関する数値計算
手法について述べている。また、湿り空気の物理的性質に基づいた数値計算手法について
も述べている。 
 第 4 章では、第 3 章で示した数値計算手法をもとに、標準的なデシカント空調システム
の数値モデルを構築し、文献値や製品との比較を行い、数値モデルの精度検証をしている。 
 第 5 章では、ヒートポンプや冷凍機を用いない排熱利用を前提としたデシカント空調シ
ステムにおける、投入熱量や消費電力量の解析をしている。また、ここで新たに外気冷却
型のデシカント空調システムの提案を行い、従来提案されてきた既存のシステムとの性能
比較で省エネルギー性の検討をしている。 
 第 6 章では、第 5 章で示したデシカント除湿と放射冷房の複合システムにおいて熱源機
器に CO2 冷媒ヒートポンプを用いた場合の消費電力量について解析をしている。また、本
章では室内の解析に熱気流解析コード SCIENCE を用いて、室内の熱気流を考慮し PMV を
一定とした場合の外調機吹き出し温湿度および吸い込み温湿度を解析し、外調機の負荷処
理に必要な消費電力量で評価している。 
 第 7 章では、本研究で得られた成果についてまとめを行っている。 
第 8 章では、研究の総括を行っている。 
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第 2 章 
デシカント空調システムの詳細 
デシカント空調システムの製品例として、西部技研の E-SAVE-ED[1]を挙げる。システム
は主に、除湿ローター、顕熱交換機、熱源、蒸発式冷却器(図中では噴霧式加湿器)から構成
される。 
 
図 2 西部技研 E-SAVE-ED の構造[1] 
 
2.1 除湿ロータ 
デシカント空調用ハニカム除湿ロータは、通常 70～80℃の低い再生温度条件において
高い除湿性能が要求される。低い温度で再生しやすいということは重要な特性ではある
が、その反面除湿時の吸着熱による被除湿空気の温度上昇によって吸着性能が低下しや
すいため、吸着材の再生のしやすさと吸着性能のバランスが重要と考えられる。 
除湿ロータの構造は図 2.1.1 示すようなハニカム積層体[2]になっており、薄い板状の素
材と波形の素材を特殊な方法で接着積層したものである。この積層体の表面に、シリカ
ゲルやゼオライト、活性炭といった吸着材を塗布することで除湿を行う。さらに、この
ハニカム積層体を円筒状に加工し、回転させることで除湿・再生のサイクルを連続的に
行えるようにしたのが図 2.1.2 に示す除湿ロータである。 
除湿ロータは一般的に素子を通過する風速が 2～4m/s 程度[3]で用いる。また、除湿ロ
ータの寿命は使用環境にもよるものの、粉塵などが多い環境では素子内に目詰まりが生
じることから、3 年程度で除湿性能が約 50%低下する[4]と言われている。このため、長
期にわたる運転では除湿ロータの内部洗浄や交換といったメンテナンスが必要となる。
なお、除湿ロータの回転数に関しては、素子通過風速や空調環境、再生空気温度などに
よって最適な値が変化するものの、一般的には 1.0～5.0rpm 程度である場合が多い。 
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図 2.1.1 ハニカム積層体[3]      図 2.1.2 除湿・再生サイクル 
 
2.2 顕熱交換器 
回転型は原理的に対向流型で、静止型では流路の仕切り板のみが伝熱面になるのに
対し、回転型ではコルゲート、ライナ面ともに蓄熱伝熱面となるため高い熱交換効率
を得やすい。したがってデシカント空調システムには回転型が多く使われるが、ハニ
カム内に残った空気がロータの回転にともなって移行するという欠点がある。静止型
では空気流路がそれぞれ分かれているという特徴を活かして、還気側に水の気化冷却
器を取り付けて間接気化冷却方式とすることで冷却性能を高めて使用している例もあ
る。 
 
 2.2.1 回転型 
  回転型顕熱交換器は還気側と給気側をセパレートしたケーシング内で、アルミシー
トを片ダンボール状に加工して円筒状に巻いた形状のハニカムロータが 10rpm 前後の
速度で回転する図 2.2.1 のような構造である。還気(高温空気)をハニカムロータに通過
させ、還気に含まれる熱をロータに蓄熱し還気は冷却されて排気される。一方蓄熱し
たロータは給気側に回転し、取り入れた外気がロータ内を還気と対向する方向に通過
するときに、ロータに蓄えていた熱を受け取って高温の空気となって給気される。 
2.2.2 静止型 
  静止型顕熱交換器には直交流型(図 2.2.2)と対向流型があるが、大型の空調用とでは直
交流型が主流である。静止型は互いに独立した２つの流路を交互に積み重ねた構造を
しており、２つの空気流は混ざり合うことなく流れ、ライナー(平面シート)を介して伝
熱により熱交換する。静止型は回転型と比べロータのシール構造や駆動装置が必要な
いため構造が簡単である。 
    
図 2.2.1 回転型顕熱交換器[3] 図 2.2.2 直交流型顕熱交換器[5] 
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2.3 全熱交換器 
  全熱交換器は顕熱交換機と同様の構造であるものの、顕熱だけでなく潜熱の交換も行
う空調用熱交換器である。全熱交換器には回転型と静止型があり、回転型は素子にセル
ローズ、アルミニウム、セラミックスなどが使われ、吸湿剤や難燃性の薬剤が塗布され
ている。また、静止型は熱交換を行う素子が親水性樹脂や難燃性の薬剤を含有した紙で
できており、直交流型熱交換器と同様の構造である。 
 
図 2.3.1 回転型全熱交換器[6]   図 2.3.2 静止型全熱交換器[6] 
 
2.4 気化冷却器 
  気化冷却器の種類としては 2 種類ある。空気に直接水を接触蒸発させ冷却する「直接
式」(図 2.4.1)と、顕熱交換器の冷却空気側通路に散水した水が蒸発しながら被冷却空気側
通路を通る空気を熱交換冷却する「間接式」(図 2.4.2)である。直接式では水の蒸発による
冷却とともに被冷却空気の絶対湿度が増加するのに対し、間接式では被冷却空気の絶対湿
度が変化しないという違いがある。 
     
図 2.4.1 直接式[7]   図 2.4.2 間接式[7] 
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2.5 熱源 
2.5.1 低温排熱の有効利用 
  家庭用コジェネレーションシステムの一例としてエコウィルを挙げる。エコウィル
による発電・給湯は省エネルギー効果あるいは二酸化炭素排出量の削減効果が期待で
きるものの、得られる熱をより多く有効利用できなければ効果が低い。エコウィルは
発電効率 23.5％に対して熱回収効率 53.3%と、発電時に多くの温水が得られる[8]ものの、
現状においての主な用途は給湯用温水および冬期に使用する床暖房程度である。夏期
運転時には家庭で用いる温水を超える排熱が生じるため、余剰排熱を利用方法するこ
とで、さらなる省エネルギー性の向上へと繋がる。その受け皿としてデシカント空調
システムは有効である。デシカント空調を用いることで、夏期においてもエコウィル
の温水を利用した除湿空調が可能となる。 
 
図 2.5.1 東京ガス エコウィル[9] 
 
2.5.2 オフライン熱供給 
  CO2排出量削減が求められる中、発電所、各種工場、焼却場等では、エネルギー転換
の際に発生する排熱の有効利用が望まれている。しかし、これらの施設では発生する
排熱に対して、場内の熱需要は少なく、また熱需要地域と離れた地域に建設されるた
め、施設で発生した低温排熱の多くが未利用となる。そのため、施設において低温排
熱を蓄熱装置に蓄え、車両等の輸送手段によって離れた需要施設に熱を輸送し利用す
る熱輸送システムを適用することが有効である。 
  蓄熱装置には潜熱蓄熱材(Phase Change Materials, PCM)と呼ばれる相変化時(固体－液
体)に伴う潜熱を用いて蓄熱を行う蓄熱材を用いたものがある。代表的な無機物系の蓄
熱材として水、酢酸ナトリウム水和物、塩化カルシウム水和物など、有機物系として
はパラフィン、エリスリトールなどが挙げられる。 
  エリスリトールとはブドウ糖を原料とする多糖類の甘味料であり、融点 119℃、融解
熱 340kJ/kg と、他の潜熱蓄熱材と比較して融点、融解熱(潜熱)が共に高く、85℃以上の
熱を取り出すことが可能である[10]。デシカント空調システムで必要とする熱源の温度
は 60～150℃と幅広く、潜熱蓄熱材にエリスリトールを用いることで駆動に必要となる
温度レベルの熱を取り出すことができる。 
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 2.5.3 太陽熱利用 
  太陽熱温水器は太陽光発電に比べて高効率かつ安価であり、さらに我が国の夏季に
おいては良好な日射条件が期待できる。また、太陽熱温水器の多くは冬季にも十分な
給湯能力が得られるよう設置されており、その能力は良好な日射条件が得られる夏季
において過剰となる。そこでデシカントプロセスと太陽熱エネルギーを組み合わせ、
熱源として用いることで夏季における太陽熱エネルギーの有効利用が期待できる[11]。 
 
 2.5.4 プロセス内での効率的な熱利用 
  図 2.5 に示すようにデシカント式空調機に CO2 冷媒ヒートポンプを併用し、顕熱交換
器にて冷却された外気を蒸発器にて再び冷却する。顕熱交換器を通過した還気は顕熱
交換器を通過した後、凝縮器にて加熱され、除湿ロータに入りロータの再生を行う。
デシカント式空調機と CO2 冷媒ヒートポンプを併用することで、従来空調のヒートポ
ンプでは捨てていた熱を有効利用することができる。 
 
2.6 熱負荷 
 居住空間においては、夏季には室外からの熱や湿気が入ってきたり、また、室内の照
明や人間からの熱や水蒸気が発生したりして室内の温湿度が高くなる。一方、冬季には
寒い室外へ熱が流出したり、低温で乾燥した外気が入って来たりして室内の温湿度が低
くなる。このような現象に対して室内の空気の温湿度を適切な状態に維持するために、
空気の温湿度を変化させて、この湿り空気の持つ熱力学的エネルギーすなわちエンタル
ピーを下げたり上げたりすることで室内や外気による顕熱負荷と潜熱負荷を処理する。
空気調和分野での熱負荷としては 
① ガラス窓からの日射熱負荷(顕熱) 
② 屋根、外壁、ガラス窓、内壁のような壁体の通過熱負荷(顕熱) 
③ 侵入すきま風や換気による外気負荷(顕熱、潜熱) 
④ 照明、人体、調理、室内機器などが発生する室内発熱負荷(顕熱、潜熱) 
 などがある[12]。 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
14 
 
参考文献 
[1] ㈱西部技研：E-SAVE ED カタログ 
[2] ㈱西部技研：COMPANY PROFILE 
[3] ㈱西部技研：ハイ・パネックスカタログ 
[4] ㈱西部技研：メンテナンスサービス情報 
[5] ㈱西部技研：空調用顕熱交換器 PWT シリーズカタログ 
[6] 日本機械学会：伝熱工学資料(改訂第 4 版)，社団法人日本機械学会(1986)，pp.267 
[7] 一般財団法人ヒートポンプ蓄熱センター低温排熱利用機器調査研究会：改訂版デシカン
ト空調システム，日本工業出版(2006)，pp.48 
[8] 武田清賢，濱田靖弘：寒冷地の住宅における高効率給湯・暖房システムの稼働特性と性
能評価に関する研究，Journal of Japan Society of Energy and Resources Vol.33 No.6(2012)，
pp.21-28 
[9] 東京ガス株式会社：エコウィルカタログ 
[10] 堀部明彦，張泫，春木直人，高橋和雄：潜熱蓄熱材としてのエリスリトールを用いた
直接接触式潜熱蓄熱，Thermal Science & Engineering Vol.21 No.4(2013)，pp.83-93 
[11] H-M.Henning，T.Erpenbeck，C.Hindenburg，I.S.Santamaria：The potential of solar energy use 
in desiccant cooling cycles，International Journal of Refrigeration 24 (2001)，pp.220-229 
[12] 井上宇市：改訂 5 版 空気調和ハンドブック，丸善株式会社(2008)，pp.37 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
15 
 
第 3 章 
デシカント空調システムの数値計算手法 
 
3.1 はじめに 
 本研究ではデシカント空調システムの性能および省エネルギー性の向上を目的として
新たなシステムを提案し、数値解析によってシステムの一次エネルギー消費量、COP な
どの評価を行う。解析を行うに当たって、後述する各計算手法に基づいたシミュレーショ
ンモデルを C 言語にて作成し、空気の変化に着目しながら多様な構造のデシカント空調
機のあらゆる条件下における定常状態のエネルギー消費量等を解析・検証した。 
 
  
図 3.1 デシカント空調システム[1] 
 
3.2 各装置の計算手法 
 3.2.1 除湿ロータ 
本研究では除湿ロータは全て図 3.1 に示す回転型として扱う。除湿ロータを通る空気
は、給気側では空気中の水分子が吸着材に拘束され、水分子の持つ運動エネルギーが熱
エネルギーに変換される。還気側では拘束された吸着材中の水分子に熱エネルギーを与
え運動エネルギーに変換するため、理論では除湿ロータの入口と出口ではエンタルピー
は一定のままである。しかし、現実的には除湿ロータの再生時に、還気側で与えた熱の
一部が除湿ロータの素子に蓄熱され、給気側に回り込んできた際に放熱されるため、給
気側のエンタルピーは増加する。また、給気側出口の相対湿度は還気側入口の相対湿度
に近づくが下回ることはなく、還気側出口の相対湿度も同様に給気側入口の相対湿度に
近づくものの上回ることはない。このことから、除湿ロータの除湿効率は相対湿度の関
数[2]といえる。本研究では除湿効率に相対湿度効率を用いて式(3.2.1.1)のように定義する。 
inpinr
inpoutp
,,
,,

 
       ・・・・・(3.2.1.1) 
さらに、再生側と処理側の風量が等しいとき、再生側と処理側の比エンタルピーの変
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化は等しくなり、再生側と処理側のエンタルピー効率も式(3.2.1.2)に示すように等しく
なる。 
inpinr
outrinr
inpinr
inpoutp
h hh
hh
hh
hh
,,
,,
,,
,,


     ・・・・・(3.2.1.2) 
ここで、処理側の除湿効率と再生側の加湿効率は等しくないため、再生側空気の除湿
ロータでの変化には絶対湿度の収支として式(3.2.1.3)を用いる。 
)( ,,,, outpinpinroutr xxxx       ・・・・・(3.2.1.3) 
 
3.2.2 顕熱交換器 
本研究で扱う顕熱交換器は全て図 3.2 に示すような静止型としているため、顕熱交換
器における熱の移動は顕熱のみとして、潜熱の変化はないものとする。このことから、
温度変化は温度効率[3]を用いて式(3.2.2.1)、絶対湿度の変化を式(3.2.2.2)に示す。 
inlinh
outhinh
inlinh
inloutl
t tt
tt
tt
tt
,,
,,
,,
,,


     ・・・・・(3.2.2.1) 
outhinhoutlinl xxxx ,,,,  　　      ・・・・・(3.2.2.2) 
 
3.2.3 気化冷却器 
本研究では気化冷却器は図 2.4.1 に示す直接式を用いている。噴霧する水の温度は空
気の湿球温度 tsに等しいとし、乾燥空気 1kg あたりの噴霧量を l、水の比熱を cpwとする
と、乾燥空気 1kg あたりに噴霧した水の比エンタルピーhs は式(3.2.3.1)で表される。 
spws tlch         ・・・・・(3.2.3.1) 
さらに、気化冷却器出口の空気の比エンタルピーhout と絶対湿度 xout は、それぞれ式
(3.2.3.2)、(3.2.3.3)で表される。なお、本論文においては、噴霧水の一部が未蒸発で残る
ことを避けるため、気化冷却器出口における相対湿度 φoutの最大値を 95％[4]とした。 
sinout hhh        ・・・・・(3.2.3.2) 
lxx inout        ・・・・・(3.2.3.3) 
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3.2.4 加熱コイル 
加熱コイルへの投入熱量 qcoilは空気のエンタルピー変化に使用される。また、加熱コイ
ルでは式(3.2.4.1)に示すように空気の絶対湿度は変化しないため、空気のエンタルピー変
化量と温度変化量は等しく、両者の関係は式(3.2.4.2)で表される。ここで、ρa は空気の密
度、Q は空気の風量、cpaは空気の定圧比熱である。 
outin xx         ・・・・・(3.2.4.1) 
)()( inoutpaainoutacoil ttQchhQq      ・・・・・(3.2.4.2) 
3.2.5 熱負荷 
 室内では熱負荷 qroomが発生し、この熱が SHF に応じて式(3.2.5.1)、(3.2.5.2)のように顕
熱負荷 qs と潜熱負荷 qL に分配される。また、顕熱負荷[5]と潜熱負荷[5]はそれぞれ室内と
室内入口における温度差と絶対湿度差に関連付けられる。ここで、r は水の蒸発潜熱であ
る。 
)( ,inroomroompaarooms ttQcSHFqq      ・・・・・(3.2.5.1) 
)()1( ,inroomroomaroomL xxrQSHFqq      ・・・・・(3.2.5.2) 
 
3.3 湿り空気の性質 
3.3.1 湿り空気 
 乾き空気(dry air)とは酸素 21％、窒素 78％と炭酸ガス・アルゴン・ヘリウムなどの気
体が混合されたガスである。地球上にある空気はこの乾き空気にさらに水蒸気(vaper)が
混合されたもので、これを湿り空気(moist air)という。 
図 3.3.1 のように質量 1kg の乾き空気(容積 V[m3]、圧力 pa[kPa])と、x[kg]の水蒸気(容積
V[m3]、圧力 pv[kPa])が混合して、同じ容量 V[m3]の湿り空気が生じた場合を考える。こ
の湿り空気の質量は(1+x)[kg]であって、その圧力を p[kPa]とすれば、ダルトンの法則よ
り式(3.3.1.1)が成立する。ここで、p を全圧、pa、pvを分圧と呼ぶ。
 p = pa + pv      ・・・・・(3.3.1.1) 
さらに、乾き空気および湿り空気を理想気体と見なした場合、1kg の乾き空気と x[kg]の
水蒸気に対し式(3.3.1.2)、(3.3.1.3)が成立する。これらの式から式(3.3.1.4)を導出すること
ができる。 
TRVp aa        ・・・・・(3.3.1.2) 
xTRVp vv        ・・・・・(3.3.1.3) 
TxRRp va )(        ・・・・・(3.3.1.4) 
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図 3.3.1 湿り空気の組成[5] 
 
3.3.2 飽和空気と水蒸気分圧 
 空気が含むことができる水蒸気には限度があり、限度状態の空気を飽和空気(saturated 
air)と呼ぶ。この飽和水蒸気の分圧 ps[kPa]は絶対温度 T [K]を用いて式(3.3.2)に示す
Wexler-Hyland の式[6]で近似することができる。 
337
241
4
10)}]ln(1065459673.01014452093.0
1041764768.01048640239.0
1013914993.0/1058002206.0[exp{





TT
TT
Tps
　　　
　　　  ・・・・・(3.3.2) 
ここで、Wexler-Hyland の式以外に一般的によく用いられる Tetens,O の式 [7]および
Goff-Gratch の式[8]と JIS で定められている蒸気表[9]との比較を図 3.3.2.1 と図 3.3.2.2 に示
す。0～160℃程度までは各式に大きな差はないものの、160℃以上の条件になると
Tetens,O の式の精度が低くなる。Wexler-Hyland と Goff-Gratch の式は JIS 規格とほぼ同等
であるものの、Wexler-Hyland の式がわずかながら精度が高いため、本研究では飽和水蒸
気分圧の計算に Wexler-Hyland の式を用いた。 
 
図 3.3.2.1 近似式の比較(0～80℃) 図 3.3.2.2 近似式の比較(0～200℃) 
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3.3.3 絶対湿度 
 図 3.3.1 の湿り空気中の水蒸気の質量は、湿り空気中の乾き空気 1kg に対する比率、つ
まり x/1[kg/kg]となっている。この x を湿り空気の絶対湿度と呼ぶ。絶対湿度 x は湿り空
気中の乾き空気 1kg を基準とする値であって、湿り空気の全質量(1+x)[kg]に対するもの
ではない。このことを明記するためにこれらの単位を[kg/kg(DA)]と書く。 
 なお、後に述べる湿り空気の比エンタルピーh や比体積 v も同様に湿り空気中に含ま
れる乾き空気の単位質量に対する値[kJ/kg(DA)]および[m3/kg(DA)]で表す。 
 
3.3.4 相対湿度と飽和度 
 空気の水蒸気分圧 pv[kPa]と、同じ温度の飽和空気の水蒸気分圧 ps[kPa]との比を相対湿
度(relative humidity)といい、φ[%]で表す。 
 
s
v
p
p100φ       ・・・・・(3.3.4) 
 
3.3.5 湿り空気の比エンタルピー 
 0℃の乾き空気を基準に、空気の持つ相対的な熱量を比エンタルピーh[kJ/kg(DA)]とい
う。すなわち、温度 t[℃]における乾き空気の比エンタルピーha[kJ/kg(DA)]は空気の定圧
比熱 Cpa[kJ/kg(DA)]と温度 t[℃]を用いて式(3.3.5.1)で表せる。 
 ttch paa 006.1       ・・・・・(3.3.5.1) 
また、温度 ][℃t の水蒸気の比エンタルピーhv[kJ/kg(DA)]は 0℃の水を基準として、水蒸
気の蒸発潜熱 ro[kJ/kg]と水蒸気の定圧比熱 cpv[kJ/(kg･K)]を用いて式(3.3.5.2)で表せる。 
 ttcrh pvov 846.12501     ・・・・・(3.3.5.2) 
さらに、乾き空気 1kgと水蒸気 x[kg]が混合した湿り空気の比エンタルピー )](/[ DAkgkJh
は式(3.3.5.3)で表せる。 
va xhhh   
 )( tcrxtc pvopa   
 )846.12501(006.1 txt       ・・・・・(3.3.5) 
 
3.3.6 露点温度 
 湿り空気の温度を下げていき、その水蒸気量が飽和水蒸気量 sx を上回る hx になった場
合、 )( sh xx  なる余分の水蒸気量は水蒸気としては存在できず、微細な水滴すなわち霧
として存在する。このような状態を霧入り空気(fogged air)と呼ぶ。この空気に飽和空気
の温度以下に冷却された物体があると、空気中の水蒸気は物体表面で凝固して露(結露)
となる。この温度を湿り空気の露点温度(dew point temperature)と呼ぶ。 
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3.3.7 湿球温度 
 湿球温度計で測った湿り空気の温度を湿球温度と呼ぶ。湿球温度に対し、普通の温度
計で測った空気の温度を乾球温度と呼ぶ。 
 湿球温度計においては、ガーゼ上の水膜より水が蒸発して、蒸発熱を奪い水膜の温度
tw[℃]は降下して、空気の乾球温度 t[℃]より低くなる。このとき(t - tw)なる温度差により
空気より水膜に熱が移動し、水膜温度を上げようとする。このとき、蒸発による熱損失
量が伝熱による熱取得量と吸い上げた水の熱量の和に釣り合うと水膜温度 twが一定にな
る。このときの水膜温度が空気の湿球温度に等しい。 
 
3.3.8 空気の性質に関する諸式 
 乾き空気および水蒸気を理想気体と見なすと、1kg の乾き空気と x[kg]の水蒸気に対し、
理想気体の状態方程式を用い 
 mRTpv  より 
 TRvp aa        ・・・・・(3.3.8.1) 
 xTRvp vv        ・・・・・(3.3.8.2) 
となり、式(3.3.1)より 
 va ppP   
  
v
TxRR va )(       ・・・・・(3.3.8.3) 
となる。 
 
ここで全圧は大気圧となるため、標準大気圧を用い P =101.325[kPa]とする。 
式(3.3.8.1)と(3.3.8.2)を変形すると、絶対湿度 x は 
 
a
v
v
a
p
p
R
Rx   
   
v
v
p
p
 325.101622.0      ・・・・・(3.3.8.4) 
 Ra：乾き空気の気体定数=0.28706[kJ/(kg･K)] 
 Rv：水蒸気の気体定数=0.46152[kJ/(kg･K)] 
と表すことができる。 
同様に、水蒸気分圧 vp は 
 
x
xpv  622.0325.101      ・・・・・(3.3.8.5) 
となる。 
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3.4 湿り空気の状態の計算手法 
 湿り空気の状態は、図 3.4 に示す空気線図[10]と呼ばれるものによって知ることができ、
温度・相対湿度・絶対湿度・エンタルピーの４つで表される。このとき、温度・相対湿度・
絶対湿度・エンタルピーのうち２つが既知ならば、残りの２つを算出することができる。
なお、計算が複雑な場合があるため、計算機(コンピュータ)を用いて演算を行うのが良い。 
 
図 3.4 湿り空気線図 
3.4.1 温度 t と絶対湿度 x が既知の場合 
・エンタルピー h  
 式(3.3.5)より 
  )846.12501(006.1 txth     ・・・・・(3.4.1.1) 
 
・相対湿度φ 
 式(3.3.4)、(3.3.8.5)、(3.3.2)より 
  
337
241
4
10)}]ln(1065459673.01014452093.0
1041764768.01048640239.0
1013914993.0/1058002206.0[exp{





TT
TT
Tps
　　　
　　　  
  
s
v
p
p100φ   
    
sp
x
x
622.0
325.101
100      ・・・・・(3.4.1.2) 
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3.4.2 温度 t と相対湿度φが既知の場合 
・絶対湿度 x  
 式(3.3.4)を変形し 
  sv pp  100
φ
 
  となり、式(3.3.8.4)より 
  
v
v
p
px  325.101622.0  
   
s
s
p
p



100
325.101
100622.0
φ
φ
   ・・・・・(3.4.2.1) 
 
・エンタルピーh  
 式(3.3.5)より 
  )846.12501(006.1 txth     ・・・・・(3.4.2.2) 
 
 
3.4.3 温度 t とエンタルピー h が既知の場合 
・絶対湿度 x  
 式(3.3.5)を変形し 
  
t
thx
846.12501
006.1

     ・・・・・(3.4.3.1) 
  
・相対湿度φ 
 式(3.3.4)、(3.3.8.5)、(3.3.2)より 
  
s
v
p
p100φ   
    
sp
x
x
622.0
325.101
100      ・・・・・(3.4.3.2) 
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3.4.4 絶対湿度 x と相対湿度φが既知の場合 
・温度 t  
 式(3.3.4)、(3.3.8.5)、(3.3.2)より 
  
s
v
p
p100φ   
337
241
4
10)}]ln(1065459673.01014452093.0
1041764768.01048640239.0
1013914993.0/1058002206.0[exp{





TT
TT
Tps
　　　
　　　  
 ここで、上式を T について解くことは困難であるため、以下に示す 2 分法で 50 回
程度の反復計算を行い f(T)の解を得るものとした。 
 








2/)(,,:0)(
2/)(,,:0)(
2/,,
)4.4.3()(0100100
max,1min,1,1max,max,1,min,1,
max,1min,1,1,max,1min,min,1,
max,min,,max,min,
nnavennnavennaven
nnavenavennnnaven
nnavennn
s
vv
s
TTTTTTTTf
TTTTTTTTf
TTTTT
Tfp
pp
p
　　　　　
　　　　　
　　
・・・　　　　　　　　・・
φ
　　　　
φ
 
・エンタルピー h  
 式(3.3.5)より 
  )846.12501(006.1 txth      
 
3.4.5 絶対湿度 x とエンタルピーh が既知の場合 
・温度 t  
 式(3.3.5)を変形し 
  
x
xht
846.1006.1
2501

     ・・・・・(3.4.5.1) 
  
・相対湿度φ 
 式(3.3.4)、(3.3.8-5)、(3.3.2)より 
  
s
v
p
p100φ  
  
x
xpv  622.0
325.101  
337
241
4
10)}]ln(1065459673.01014452093.0
1041764768.01048640239.0
1013914993.0/1058002206.0[exp{





TT
TT
Tps
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3.4.6 相対湿度φとエンタルピーh が既知の場合 
・温度 t, 絶対湿度 x 
 式(3.3.4)、(3.3.5)、(3.3.2)より 
  
s
v
p
p100φ   
  
x
xpv  622.0
325.101  
t
thx
846.12501
006.1

  
337
241
4
10)}]ln(1065459673.01014452093.0
1041764768.01048640239.0
1013914993.0/1058002206.0[exp{





TT
TT
Tps
　　　
　　　  
ここで、T について解くのが困難なため、式(3.4.6)に示すように f(T)とおき、3.4.4
節と同様に２分法を用いて反復計算を行う。 
)(0100 Tfp
p
p
s
s
v      ・・・・・(3.4.6) 
 
 
3.5 熱処理の計算手法 
室内への熱負荷は日射・壁や窓からの熱伝達・すきま風・人体・照明・室内機器など
様々なものがある[5]。 
顕熱負荷 qS[kJ/h]は、室内の入口と出口の空気の温度差になり、空気の流量 Q[m3/h]、
密度 ρ[kg/m3]、比熱 c[kJ/(kg･K)]、出口温度 to[℃]、入口温度 ti[℃]とすると 
 )( ioS ttcQq  ρ      ・・・・・(3.5.1) 
と表せる。 
同様に、潜熱負荷 qL[kJ/h]は、室内の入り口と出口の絶対湿度差になり、水蒸気の蒸発
潜熱 L[kJ/kg]、出口絶対湿度 xo[kg/kg(DA)]、入口絶対湿度 xi[kg/kg(DA)]とすると 
 )( ioL xxLQq  ρ      ・・・・・(3.5.2) 
と表せる。 
また、全熱負荷に対する顕熱負荷の割合を顕熱比（SHF）といい 
q
qSHF s
全熱負荷
顕熱負荷      ・・・・・(3.5.3) 
と表せる。 
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3.6  顕熱交換器の計算手法 
 顕熱交換器の性能は、熱交換効率 tηとして表される。図 3.6 は静止型の直交型顕熱交換
器の例であるが、後述する熱交換効率の式は回転型、向流型、並流型などにおいても同様
に成立する。温度効率 tηは図 3.6 の空気状態を用いて次の式で表すことができる。 
 給気側の温度効率[3] 
 
RAOA
SAOA
t tt
tt

η  
 排気側の温度効率[3] 
 
RAOA
EARA
t tt
tt

η  
ここで、熱交換器を介して給気側が排気側に与える熱量 q1[kJ/h]は 
密度 ρ[kg/m3]、比熱 c[kJ/(kg･K)]、流量 Q[m3/h]とすると 
 EARA ttQcq  1111 ρ  
同様に、排気側が給気側に奪われる熱量は 
 SAOA ttQcq  2222 ρ  
となり、熱交換器が受ける熱負荷の総和は０であるため 
 21 qq   
すなわち 
SAOAEARA ttQcttQc  222111 ρρ  
と表せる。このとき、 2121 , cc ρρ とすれば 
 SAOAEARA ttQttQ  21  
となる。さらに、 21 QQ  とすれば 
 SAOAEARA tttt   
となり、給気側、排気側の熱交換効率の式を各々変形し 
 給気側の熱交換効率 
 
RAOA
SAOA
t tt
tt

η  
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RAOA
SAOA
tt
tt

       ・・・・・(3.6.1) 
 排気側の熱交換効率 
 
RAOA
EARA
t tt
tt

η  
    
RAOA
EARA
tt
tt

       ・・・・・(3.6.2) 
とする。さらに式(3.6-2)に SAOAEARA tttt  を代入すれば 
 
RAOA
EARA
t tt
tt

η  
   
RAOA
SAOA
tt
tt

  
となり、式(3.6.1)と等しくなる。 
すなわち 212121 ,, QQcc ρρ の場合、給気側と排気側の熱交換効率は等しくなる。 
 
 
図 3.6 熱交換器と空気の状態[3] 
 
 
 
 
 
27 
 
3.7  気化冷却器の計算手法 
 図 3.7 で噴霧をする際、出口空気のエンタルピーは、入口空気と水の持つエンタルピ
ーの和に等しくなる。また出口空気の絶対湿度も同様に、噴霧した水が全て蒸発したな
らば入口空気の絶対湿度と水の噴霧量の和に等しくなる。 
 
図 3.7 噴霧による冷却[10] 
水のエンタルピー sh は 
 spws tlch   
 l：噴霧量[kg/kg(DA)] cpw：水の比熱[kJ/(kg･K)] ts：水の温度[℃] 
で表すことができる。 
ここで、外部から熱を加えることなく噴霧をした場合、エンタルピーの保存則より 
 shhh  12  
   spwtlch  1       ・・・・・(3.7.1) 
が成り立つ。また、噴霧量 l[kg/kg(DA)]は出口と入口の絶対湿度差に等しいため 
 lxx  12       ・・・・・(3.7.2) 
となる。 
 さらに、水の温度 1tts  の時、空気の変化は湿球温度一定の線上において行われる。
このときの変化を断熱変化といい出口空気が飽和したとき、これを断熱飽和変化とよぶ。 
 断熱飽和変化の場合、空気の乾球温度 1t は 1t まで下がり、露点温度 1t は 1t まで上がり、
いずれも湿球温度 1t となる。 
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3.8 除湿ローターの計算手法 
 除湿ローターは主に潜熱除去を目的に設置される全熱交換器の一種である。そのため、
3.6 項と同様に温度効率が存在するが、本研究ではカタログ値[11]より式(3.2.1.1)および
(3.2.1.2)に示す除湿効率 ηφとエンタルピー効率 ηhを算出し、除湿ロータにおける後述す
る理論を基に解析する。 
 以下は市販の除湿ロータのカタログ値および熊本大学の広瀬、隈ら[12]によるハニカム
ローター除湿機の実験データである。 
 
 
図 3.8.1 市販の装置[11] 
 
 
図 3.8.2 装置の性能表[11] 
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図 3.8.3 実験データの空気線図[12] 
 
 図 3.8.3 は図 3.8.1 と同様の除湿ロータを用いた実験装置にて、厚さ L =0.4[m]、空気
の流速 U =2[m/s]、処理空気温度 Ts0 =30[℃]、再生空気温度 Te1 =80[℃]の場合の実験結果
を示したものである。これを見ると処理側の空気はほぼエンタルピー一定の状態でハニ
カム内を通過することを示している。これは空気中の水分子が吸着材に拘束され、水分
子が持っていた運動エネルギーが熱エネルギーに変換されることで吸着熱が発生し空
気が加熱され、水分子の拘束により絶対湿度が減少するためエンタルピーはほぼ一定と
なるためである。このロータの除湿量は図 3.8.3 に示す空気線図上の再生空気の状態を
示す C 点を通る等相対湿度線が湿度の下限界を与える。 
 熱容量が無限小で熱・物質移動係数が無限大の理想的な除湿機では、処理空気状態 A
点を通る等エンタルピー線と再生空気状態 C 点を通る等相対湿度線との交点が製品空
気状態を示すことになり、これが除湿操作の熱力学的下限界となる。 
 しかし、除湿ロータの熱容量および熱・物質移動係数は有限であることから、本研究
では式(3.8.1)および(3.8.2)に示す相対湿度効率とエンタルピー効率を与えた。 
11
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30 
 
3.9 冷却除湿装置 
 一般的な電気式の除湿機は冷却減湿を用いたもので、図 3.9.1 のように冷却コイルで冷
却・減湿したのち、凝縮器や外気、電気加熱器などにより再熱する。本研究で扱う冷却除
湿装置は外気と熱交換し再熱を行っている。このときの空気の変化を図 3.9.1 に示す。 
 
 
図 3.9.1 冷却除湿システム[13] 
 
 
図 3.9.2 冷却除湿システムの空気変化[13] 
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3.10 家庭用デシカント除湿機 
 現在市販化されているパナソニック製デシカント乾燥機 F-YZJ100[14]を図 3.10.1 に示す。
また、その内部構造を図 3.10.2、素子表面の拡大図を図 3.10.3、モデル化したシステム図を
図 3.10.4 に示す。システムは除湿ローター、顕熱交換器、加熱用電気ヒーター、送風機か
ら構成されている。このシステムでは、除湿時に吸着した水蒸気を外気に放出するのでは
なく、室内との熱交換で結露させて水タンクに溜まるようにしている。また、除湿ロータ
ーの回転数は 5.0rpm 程度となっている。 
  
図 3.10.1 F-YZJ100 の外観        図 3.10.2 内部構造 
 
     
図 3.10.3 ロータ表面の拡大図      図 3.10.4 F-YZJ100 のシステム図 
 
表 3.10 F-YZJ100 の仕様[14] 
電源
運転モード 衣類乾燥/強 除湿/標準 衣類乾燥/標準 除湿/弱
定格除湿能力(L/日) 8.8/9.0 6.0/5.7 6.0/5.7 5.4/5.3
消費電力(W) 650/660 440 440 435
運転音(db) 50/53 40/42 40/42 34/35
排水タンクの容量
交流100V 50/60Hz
室温20℃　相対湿度60%時の値
2.9L
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第 4 章 
シミュレーションモデルの精度検証 
 
4.1 設定条件 
 様々な構造のデシカント空調システムをシミュレーションするにあたって、まず条件を
設定する。屋外の空気の温度・相対湿度を既知とし、常に熱負荷が加わり続ける室内の空
気の温度・相対湿度を一定に保ち続けるために必要な熱源の投入熱量や温度レベルを算出
することを目的とする。 
 したがって、入力値に屋外の温度・相対湿度、室内の空調設定温度・設定相対湿度、室
内の熱負荷、換気量、顕熱交換器の温度効率を設定し、熱源の投入熱量および温度レベル、
水の消費量、各地点の空気の状態、COP を出力する。 
 COP の表記に関して、式(4.1.1)に示す室内の入口空気と出口空気のエンタルピー差を用い
たものを COP1[1]とし、式(4.1.2)に示す屋外と室内入口空気のエンタルピー差を用いたものを
COP2[2]とする。一般的な空調システムでは室内の空気を冷却コイルなどで冷却・除湿して
再び室内に取り込むため COP1 が用いられる。しかしながら、多くのデシカント空調システ
ムでは外気を取り込み冷却・除湿して室内に取り込むため COP2 で議論を行う場合もある。
ここで、添え字の coil は加熱コイル、ws は気化冷却器、in,out は入口と出口、RA,SA,OA は
それぞれ室内還気空気、室内給気空気、外気であり、記号の t は空気の温度、h は空気の比
エンタルピー、E は熱源への投入熱量、ρ は空気の密度、c は空気の比熱、Q は換気量、l
は水噴霧量である。 
incoiloutcoil
SARASARA
hh
hh
E
hhQCOP
,,
1
)(

     ・・・・・(4.1.1) 
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hhQCOP
,,
2
)(

     ・・・・・(4.1.2) 
   incoiloutcoilincoiloutcoil ttcQhhQE ,,,,     ・・・・・(4.1.3) 
 inwsoutws xxQl ,,        ・・・・・(4.1.4) 
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4.2 解析対象 
 解析対象の概略図を図 4.2 に示す。解析対象は一般的なデシカント空調システム(以降、
標準型と称す)で、除湿ロータ、顕熱交換器、気化冷却器、熱源から構成される。ここで
は、標準型を対象として、児玉らの文献による実験値[3]との比較で、シミュレーションモ
デルの妥当性の検証を行う。 
 
 
図 4.2 解析対象システム[3] 
 
解析対象システムでは、まず除湿ロータで取り入れた外気中の水分を吸着により除去す
る(①→②)。その際生じた吸着熱を、気化冷却器で冷却された室内還気(⑤→⑥)を用いて
顕熱交換器を介して冷却(②→③)する。さらに、室内に入る直前に気化冷却器で噴霧冷却
(③→④)を行ってから室内に快適空気を供給する。室内では、人体や機器、日射といった
熱負荷が常にかかり続けるものとする(④→⑤)。熱源では除湿ローターの再生に適した温
度まで還気を加熱し(⑦→⑧)、吸着除去した水分をシステム外に排出する(⑧→⑨)。 
 
表 4.3.1 環境条件[3] 
外気温度 31.0℃ 換気量 3000m3/h
外気絶対湿度 10.30g/kg(DA) 室内熱負荷 16.93kW
室内温度 28.0℃ SHF 0.874
室内絶対湿度 9.89g/kg(DA)  
 
表 4.3.2 機器条件[3] 
 顕熱交換器の温度効率 89.10%
 除湿ローターの相対湿度効率 98.69%
 除湿ローターのエンタルピー効率 19.81%
気化冷却器の加湿限界 90.00%  
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4.3 解析モデルの検証 
児玉らの実験条件を表 4.3.1 と表 4.3.2 に示す。今回はこれらに解析条件を合わせるため
に、本シミュレーションモデルも同等の条件に設定し解析を行った。なお、文献には換気
量と室内熱負荷についての記載がなかったため、室内熱負荷に関しては換気量を与えたう
えで、室内入口空気と出口空気の温湿度差から算出した。シミュレーションを行うにあた
って表 4.3.2 に示す機器条件の設定が必要になることから、児玉らの実験結果から算出し
て用いた。 
図 4.3.1 に児玉らの実験結果とシミュレーションによる計算値の空気線図を示す。なお、
図中の■は児玉らの行った実験結果、○は児玉らの実験結果から顕熱交換器の温度効率、
除湿ローターの除湿効率およびエンタルピー効率を算出し、それらを用いた計算結果であ
る。 
機器条件として、表 4.3.2 に示す除湿ローターおよび顕熱交換器の効率に児玉らの実験
値から算出した値を用いて、除湿ローターの相対湿度効率を 98.69%、エンタルピー効率
を 19.81%、顕熱交換器の温度効率を 89.10%、気化冷却器の加湿限界を 90.00%として計算
を行った。図 4.3.1 の⑦と⑧以外では実験値と計算値でほぼ同等の値となった。シミュレ
ーションでは、顕熱交換器の入口と出口の絶対湿度は一定としているが、実際の回転型顕
熱交換器では、還気側空気の一部がローター内部に残留し給気側に回り込む現象が生じる
ため、図 4.3.1 における②→③と⑦→⑧でわずかに絶対湿度が変化している。しかしなが
ら、空気の残留による絶対湿度への影響は 0.35g/kg(DA)程度であり、再生空気温度への影
響は 1℃程度であることから、機器の評価への影響は少なく無視できる範囲といえる。 
熱源での投入熱量を図 4.3.2 に示す。計算値では実験値との誤差は 2%程度とおおむね一
致する結果となった。 
COP1とCOP2を図4.3.3に示す。児玉らの実験結果ではCOP1が0.564であるのに対して、
計算値では 0.573 となり、誤差 1.6%と良好な結果が得られた。COP2に関しては文献値が
0.711 に対して、計算値では 0.722 となり、COP1と同様に COP2 に関しても誤差 1.5%と良
好な結果となった。 
なお、気化冷却器における 1 時間あたりの水の消費量は、児玉らの実験結果には記載さ
れていないものの、式(4.1.4)を用いて算出した。その結果、給気側気化冷却器が 16.04kg/h、
還気側気化冷却器が 12.73kg/h となり、システム全体の消費量は 28.77kg/h となった。 
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図 4.3.1 文献値との比較 
 
図 4.3.2 熱源における投入熱量 
 
図 4.3.3 COP 
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4.4 まとめ 
今回行った実験値と計算値の比較において、環境条件および機器条件を合わせたうえ
で解析を行うことで、誤差が投入熱量で 2%、COP で 1.5～1.6%と良好な精度でシミュレ
ーションを行えることが明らかにできた。5 章以降では、4 章で用いたシミュレーション
モデルをベースとして、多様な機器構成におけるデシカント空調システムについて議論
を行っていく。 
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第 5 章 
 排熱利用型デシカント空調システムの解析 
 
5.1 外気冷却型デシカント空調システムの提案 
デシカント空調システムの高性能化と省エネルギー化に関する従来の研究として，冷房
能力を強化した外気導入型[1]，省エネルギー性を高めた全熱交換型[2]および低温排熱の利用
を可能にしながら除湿能力を強化した二段除湿型[3]などのシステムが考案されてきた。しか
し，高性能で省エネルギーなシステム構成は種々考えられることから，最適なデシカント
空調システムが既に完成されているとは言い難い。 
本研究では，従来のデシカント空調システムとは異なり，除湿ロータ出口に顕熱交換器
を設けて除湿された空気を冷却することによって冷房能力を強化する方法（以下では，外
気冷却型と称する）を提案する。また，この外気冷却型と従来のデシカント空調システム
の比較から，外気冷却型の性能，省エネルギー性および有用性を検証する。 
従来，デシカント空調システムの性能評価は，投入熱量に対する冷房能力あるいは除湿
能力の割合である成績係数で行われてきた。しかし，これまで廃棄されてきた排熱や未利
用の熱を使用する場合には，成績係数の算出においてこれらの投入熱量を無視し，システ
ムの消費電力のみを考慮すれば良いと考える。また，投入熱量を考慮する場合においても，
厳密な性能評価には，投入熱量に加えて消費電力量も考慮する必要がある。本研究では，
システムの消費電力量と，消費電力量に投入熱量を加えたエネルギー量（以下では，投入
エネルギー量と称する）の両者から，外気冷却型の性能評価を行う。 
さらに，排熱を利用する場合，排熱の保有熱量に加えて温度も重要なパラメータである。
したがって，各システムの運転に必要な排熱温度についても明らかにし，低温排熱でも運
転可能なデシカント空調システムについても議論を行う。 
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5.2 解析対象のシステム 
本研究では，一段除湿については標準型，外気導入型，全熱交換型および新たに提案を行
う外気冷却型の４種類を対象とし，二段除湿では外気導入型と外気冷却型の２種類を解析
対象とした。それらの概略図を図 5.2(a)～(f)に示し，それらの特徴を以下に簡略に述べる。
なお，以下では一段除湿の 4 型式が頻出することから，読み易くするためにシステムの型
式から一段除湿という表現を省略し，二段除湿システムのみ二段除湿という表現を型式に
付記する。 
(1) 標準型[4] 
除湿が主用途であり，冷房能力は低い。 
(2) 外気導入型[1] 
 顕熱交換器を分割し，高温になった空気⑤’を排出して低温の外気①を導入するため，屋
外から室内に供給される空気（①→③”，以下では給気と略記する）は顕熱交換器で強力に
冷却される。したがって，標準型よりも冷房能力が向上している。 
(3) 全熱交換型[2] 
 全熱交換器を用いて外気①と室内から排出される空気（以下では還気と略記する）④の
間で全熱交換を行うため，①’の空気は①よりも低温，低絶対湿度になる。その結果，標準
型と比較して冷房能力と除湿能力が向上している。 
(4) 外気冷却型（本研究で提案） 
 除湿ロータで高温になった空気②を，気化冷却器 3 で水を噴霧されて低温になった外気
①’で冷却することによって，低温の除湿空気②’が得られる。したがって，標準型よりも冷
房能力が向上している。 
(5) 二段除湿外気導入型[3] 
除湿ロータを二段設けることによって標準型よりも除湿能力が向上し，外気導入によって
冷房能力も向上している。 
(6) 二段除湿外気冷却型（本研究で提案） 
 一段目の除湿ロータから排出される空気②を水噴霧によって冷やされた空気①’で冷却し，
さらに二段で除湿するため，標準型よりも冷房能力と除湿能力が向上している。 
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【一段除湿システム】 
  
(a) 標準型[4]    (b) 外気導入型[1] 
  
     (c) 全熱交換型[2]   (d) 外気冷却型（本研究で提案） 
【二段除湿システム】 
 
(e) 二段除湿外気導入型[3] 
 
 
 (f) 二段除湿外気冷却型（本研究で提案） 
図 5.2 解析対象のデシカント空調システムの概要 
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5.3 計算方法 
図 5.3 に例として標準型のデシカント空調システムにおける計算手順を示す。計算は，先ず
初期条件を設定する。次にある風量 Q に関して，気化冷却器の給気側と還気側の水噴霧量
l1，l2および加熱コイルの投入熱量 qcoilを 0 から徐々に増加させ，計算される室内の温度と
絶対湿度が目標値に一致する l1，l2および q を求めた。この計算を，風量 Q が想定値より十
分大きい値（本研究では 15,000m3/h）から 10m3/h ずつ減少させながら繰り返し行い，各 Q
に対して加熱コイルの投入熱量 qcoil と消費電力量の熱量換算値の和（以下では投入エネルギ
ー量と称する。熱電変換効率を 43%[5]とし，加熱コイルの投入熱量+消費電力量/0.43 で算出）
を求めた。なお，一つの Q に対して，l1，l2および qcoilの組合せが複数存在する場合がある。
その場合，最も省エネルギー状態である加熱コイルの投入熱量 qcoilが最小になる条件を採用
した。 
種々の l1，l2に対して qcoil を求め，さらに qcoilの最小値を得る計算は極めて大掛かりになる。
そこで，以下の簡略法を使用した。l1，l2 の組合せを考えると，qcoil を小さくするには除湿
ロータにおける除湿量も小さくすればよく，これは給気側の水噴霧量を可能な限り少なく
することに帰着する。したがって，先ず給気側の水噴霧量 l1 を 0 に保ちながら還気側の水
噴霧量 l2を増加させて冷房能力を高め，l2が気化冷却器出口の加湿限界 φmax =95%でも冷房
能力が不足する場合，還気側で φmax =95%を保ちながら給気側の水噴霧量 l1を 0 から徐々に
増加させて解を求めた。 
加熱コイルが複数ある場合，両加熱コイルに供給する排熱の温度は等しいと考え，両加熱
コイルの出口空気温度が同一になるように qcoil を２つの加熱コイルに分配した。 
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【計算前提】
・目標値　室内の温度troom=27℃, 相対湿度Φroom=50%
・η tS=80%, η h=10%, η Φ=95%
・噴霧する水の温度ts=外気の湿球温度
・室内熱負荷q room=10kW, SHF =0.8, (0.5, 0.2)
【初期条件】
・全ての位置の温度と相対湿度を35℃, 55%とする.
・風量Q=15,000m3/h     ・l 1=0, l 2=0, q coil=0
YES
NO
NO
YES
除湿ロータ 処理側
ߟః ൌ ߔଶ െ ߔଵߔ଻ െ ߔଵ 				ߟ௛ ൌ
݄ଶ െ ݄ଵ
݄଻ െ ݄ଵ 	→ 		ߔଶ, ݄ଶ		ሺݐଶ,ݔଶሻ
加熱コイル
ݍଵ ൌ ߩ௔ܳܿ௣௔ ݐ଻ െ ݐ଺ 				ݔ଻ ൌ ݔ଺ 	→ 		 ݐ଻, ݔ଻		ሺߔ଻,݄଻ሻ
除湿ロータ 再生側
ߟ௛ ൌ ଼݄ െ ݄଻݄଻ െ ݄ଵ 			ݔ଼ ൌ ݔ଻ ൅ ݔଵ െ ݔଶ 	→ 		଼݄, ݔ଼		ሺݐ଼,ߔ଼ሻ
室内目標値
ݐସ െ ݐ௥௢௢௠ ≦ 0.01				 ݔସ െ ݔ௥௢௢௠ ≦ 0.00001
反復②
ܳ ൌ ܳ െ 10
反復①
室内絶対湿度が目標値以上(未満)の場合ݍ௖௢௜௟増加(減少)
ߔଷᇱ ൌ 0.95未満(以上)の場合݈ଵ増加(減少)
ߔହ ൌ 0.95未満(以上)の場合݈ଶ増加(減少)
反復回数
n回以上
終了
気化冷却器②
݄௦ଶ ൌ ܿ௣௪ݐ௦݈ଶ				݄ହ ൌ ݄ହ ൅ ݄௦ଶ				ݔହ ൌ ݔହ ൅ ݈ଶ
→		 ݄ହ, ݔହ		ሺݐହ,ߔହሻ
顕熱交換器 低温側
ߟ௧ ൌ ݐ଺ െ ݐହݐଶ െ ݐହ 				ݔ଺ ൌ ݔହ 	→ 		 ݐ଺, ݔ଺		ሺߔ଺,݄଺ሻ
顕熱交換器 高温側
ߟ௧ ൌ ݐଶ െ ݐଷݐଶ െ ݐହ 				ݔଷ ൌ ݔଶ 		→ 		 ݐଷ, ݔଷ		ሺߔଷ,݄ଷሻ
室内
ݍௌ ൌ ߩ௔ܳܿ௣௔ ݐସ െ ݐଷᇱ 																																					
ݍ௅ ൌ ߩ௔ܳݎ ݔସ െ ݔଷᇱ 		→ 		 ݐସ, ݔସ		ሺߔସ, ݄ସሻ
気化冷却器①
݄௦ଵ ൌ ܿ௣௪ݐ௦݈ଵ				݄ଷᇱ ൌ ݄ଷ ൅ ݄௦ଵ				ݔଷᇱ ൌ ݔଷ ൅ ݈ଵ
→		 ݄ଷᇱ, ݔଷᇱ		ሺݐଷᇱ,ߔଷᇱሻ
 
図 5.3 標準型デシカント空調システムの計算フロー 
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5.4 解析条件 
 5.4.1 環境条件 
(1) 外気 
温度 35℃，相対湿度 40～60%， 
(2) 室内 
温度 27℃，相対湿度 50%， 
(3) 熱交換器 
顕熱交換器 温度効率 ηtS=80%， 
全熱交換器 温度効率 ηtSL=65％，絶対湿度効率 ηxSL =65% 
(4) 除湿ロータ 
エンタルピー効率 ηh=10%，相対湿度効率 ηφ=95% 
(5) 気化冷却器 
噴霧水の温度 = 外気の湿球温度 
出口における相対湿度の上限値 95%， 
(6) 室内 
 熱負荷 qroom = 10kW 
(7) SHF = 0.8, 0.5, 0.2 
以上の条件から，各構成要素の出入口における温度，湿度，風量，加熱コイルでの投入熱
量が求められる。ここで，外気条件には大阪の夏季における標準的な気温，相対湿度を用
いるものとする。なお，計算において，空気と水の物性値は以下の値を使用した。 
cpa = 1.006 kJ/(kg･K)，ρa= 1.293 kg/m3，cpw = 4.186 kJ/(kg･K),  
r = 2501 kJ/kg 
 
5.4.2 消費電力量の算出方法 
 送風機の消費電力は送風機の必要動力 L に等しいとして，式(5.4.2.1)から算出した。 
      
S
SQpL
η
                ･･････(5.4.2.1) 
pSは送風機出口の静圧であり，デシカント空調システムの圧力損失と等しい。ηSは静圧効率
であり，55%[6]とした。 
 式(5.4.2.1)から送風機の消費電力を求めるためには，圧力損失が必要になる。本研究では，
加熱コイル，熱交換器，除湿ロータの圧力損失についてはメーカーから提供を受けた技術
資料の値[7]を用いた。それらの値を表 5.5 に示す。空調機から室内へのダクト全体の圧力損
失は，風量に応じてダクト径を変更することを想定し，風量に関らず 200Pa とした。また，
ダクト出口の静圧（以下，機外静圧と称する）を 100Pa と設定した。図 5.2 に示した６種類
のシステムに関して，各構成要素の数と表 5.5 から，空調システム全体の圧力損失を求めた。
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その結果を図 5.5 に示す。この圧力損失と解析によって得られた風量 Q から，式(5.4.2.1)を
用いて送風機の消費電力を算出した。送風機以外の要素の駆動に必要な電力は，既製品の
カタログ値[8]に基づき，風量 3000 m3/h あたり除湿ロータ，顕熱交換器，全熱交換器が 0.2 kW，
気化冷却器[9]が 0.05 kW とし，解析から得られる風量 Q に応じて各構成要素の消費電力を求
めた。 
表 5.5 各構成要素 1 台あたりの圧力損失[7] 
装置名称 加熱
コイル
顕熱
交換器
除湿
ロータ
ダクト
機外
静圧
圧力損失 96 Pa 144.7 Pa 193.7 Pa 200 Pa 100 Pa
 
 
図 5.5 各デシカント空調システムの圧力損失 
 
ここで、従来廃棄されていた排熱等を加熱コイルで使用する場合，成績係数(COP)は空調
システムの運転に消費される総電力量のみで評価を行う必要がある。しかし，加熱コイル
へ投入される熱が他の設備で利用価値を有する場合，COP は総電力量と加熱コイルへ投入
される熱量の両者を考慮した投入エネルギー量で評価する必要がある。 
消費される総電力量 Eeに対する室内熱負荷処理能力の割合と，投入エネルギー量 Eehに対
する室内熱負荷処理能力の割合をそれぞれ COPe, COPehとする。室内熱負荷処理能力は室内
の熱負荷 qroomと等しいことから，COPe, COPehは式(5.4.2.2)，(5.4.2.3)で表される。 
 
e
room
e E
qCOP                 ･･････(5.4.2.2) 
eh
room
eh E
qCOP                  ･･････(5.4.2.3) 
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5.5 解析結果 
 5.5.1 最適条件の決定と運転状態 
図 5.5.1.1 に，標準型に対する風量と投入エネルギー量の関係を示す。この条件では，風量
が 5,970m3/h 以下では解が得られなかった。総電力量は風量に比例することから，COPe の
算出は，風量が最小になる条件（図中の□印，風量 Q = 5,970m3/h）が対象になる。一方，COPeh
は，投入エネルギー量が最小となる条件（図中の○印）で求めることになる。次節では，こ
れら 2 種類の条件に分けて各デシカント空調システムの特徴および本論文で提案した外気
冷却型の省エネルギー性，有用性について議論を行う。 
 
図 5.5.1.1 標準型における風量と投入エネルギー量の関係 
 
 図 5.5.1.2 に，計算された各デシカント空調システムの運転状態を空気線図上に示す。図
中の実線は総電力量最小の条件であり，破線は投入エネルギー量最小の条件である。空気
線図に見られる各システムの相違は総電力量最小条件と投入エネルギー量最小条件で大き
な差は無いことから，総電力量最小条件（図中の実線）に注目し，各システムの特徴を述
べる。 
 (a)の標準型では，気化冷却器１の入口③における空気温度は約 30℃と高いが，絶対湿度
も約 0.0078kg/kg(DA)と高いために気化冷却器１で水を十分噴霧できず，室内へ吹込む空気
温度を約 23.5℃までしか下げられない。そのため室内の設定温度(27℃)との温度差が小さく，
冷房能力が低い。(b)の外気導入型では，低温外気の導入によって給気側②の空気が大きく
冷却され，気化冷却器１の出口③”の空気温度は約 19.5℃まで低下している。このように外
気導入型は標準型よりも冷房能力は向上しているが，⑤’の空気よりも①の空気の方が絶対
湿度は高いことから，加熱コイル出口⑦における空気（以下では，再生空気と称する）の
相対湿度を下げるために再生空気を約 146℃まで加熱する必要がある。(c)の全熱交換型では，
給気が全熱交換器を通過することによって低温，低絶対湿度になるため，気化冷却器１に
おける水噴霧量を多くして室内へ吹込む空気③’の温度を約 20.5℃まで低下できている。し
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たがって，全熱交換型も高い冷房能力を有している。(d)の外気冷却型では，気化冷却器１
の出口における空気温度は約 17.4℃まで低下しており，外気導入型や全熱交換型よりも高
い冷房能力を有している。さらに，外気冷却型は，外気導入型と比較して還気の絶対湿度
が低いために再生空気⑦の温度も外気導入型より約 9℃低くできており，外気導入型よりも
低温の排熱を利用しやすい。 
二段除湿方式では，除湿を二段で行うために除湿後の湿度がかなり低くなり，多量の水噴
霧が可能になることから，室内へ吹込む空気温度は約 14.5℃まで下がっている。また，２
組の除湿ロータと顕熱交換器の使用によって，再生空気の温度も低く抑えられている。二
段除湿の中では，外気導入型よりも外気冷却型の方が再生空気の温度は約 8℃低くなってお
り，外気冷却型の方が低温排熱の利用に有利である。 
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(a) 標準型         (b) 外気導入型 
  
    
(c) 全熱交換型             (d) 外気冷却型（本研究で提案） 
   
    
(e) 二段除湿外気導入型        (f) 二段除湿外気冷却型（本研究で提案） 
図 5.5.1.2 デシカント空調システムの運転状態（SHF =0.8） 
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5.5.2 総電力量最小条件における各デシカント空調システムの評価 
 図 5.5.2 (a)～(h)に，総電力量が最小になる条件で得られた解析結果を示す。なお，SHF が
変わることによる優位性の変化はほとんど見られないため，ここでは一般的な条件である
外気温度 35℃，外気相対湿度 55%における SHF = 0.8 の結果を中心にして，解析結果に見ら
れる特徴を述べる。 
(a)に室内吹出し空気温度を示す。室内吹出し空気温度は一段除湿では標準型が最も高く，
外気冷却型が最も低い。室内吹出し空気温度が高いと室内の熱負荷を除去するのに多くの
風量が必要になることから，(b)に示す風量も標準型が最も多くなり，外気冷却型が最も少
なくなっている。二段除湿のシステムは一段除湿のいずれよりも室内吹出し空気温度が低
くなり，風量も少なくなっている。なお，二段除湿では，室内吹出し空気温度と風量に見
られる外気導入型と外気冷却型の差は小さい。 
(c)は風量 1000m3/h あたりの熱負荷処理能力であり，熱負荷(10kW)と計算された風量から
求めた値である。一段除湿では外気冷却型が最も優れており，外気導入型の約 1.3 倍である。
二段除湿の外気冷却型では，一段除湿の外気冷却型の約 1.5 倍の熱負荷処理能力を有してい
る。 
(d)に示した再生空気温度は，一段除湿の場合 SHF による影響は比較的小さく，標準型で
約 126℃であるが，外気導入型で約 146℃に達しており，高温の排熱が必要であることが分
かる。外気導入型の再生温度が高い理由は，前述のように絶対湿度の低い空気を排出して
絶対湿度の高い外気を導入するため，再生空気の温度を上げて導入した外気の相対湿度を
下げる必要があるためである。二段除湿の場合，SHF =0.8 では一段除湿よりも再生温度は
低くなるが，SHF =0.5,0.2 では約 130～140℃であり，空調には比較的高温であるガスタービ
ンやゴミ処理，工場などの排熱が必要になる。 
(e)に総電力量を示す。総電力量は風量に比例することから，一段除湿では標準型が最も
多く，外気冷却型が最も少なくなっている。また，二段除湿は一段除湿よりもさらに総電
力量が小さくなっている。 
(h)に COPe を示す。COPe は一段除湿の場合では標準型，全熱交換型，外気導入型，外気
冷却型の順で大きくなり，外気冷却型の省エネルギー性が最も優れていることが分かる。
COPeの値は，標準型で約 1.8，外気冷却型で約 2.9～3.5 である。二段除湿ではさらに COPe
が高く約 3.7～4.5 であるが，外気導入型と外気冷却型の差は小さい。 
 総電力量最小の条件においても，空調システムの運転には加熱コイルへの投入熱量と投
入エネルギー量を把握しておくことが重要であると考える。そこで，以下にこれらの特徴
についても考察する。 
(f)に示した加熱コイルへの投入熱量は，標準型，外気導入型，外気冷却型の順で少なく
なり，外気冷却型と全熱交換型に見られる差は小さい。二段除湿では一段除湿よりもさら
に加熱コイルへの投入熱量が小さくなり，外気冷却型の方が少ない。(e)の総電力量と比較
すると，加熱コイルへの投入熱量は総電力量の約 25 倍の値を有している。電力量を熱量に
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換算すると電力量/0.43 になることから，熱量換算で考えれば，加熱コイルへの投入熱量は
熱量換算の総電力量の約 11 倍必要であることが分かる。 
(g)に投入エネルギー量を示す。投入エネルギー量の 90%以上が加熱コイルへの投入熱量
であることから，投入エネルギー量に見られる特徴は加熱コイルへの投入熱量と同一であ
り，投入エネルギー量は一段除湿では外気冷却型と全熱交換型，二段除湿では外気冷却型
が少ない。 
以上の結果から，総電力最小の条件において，一段除湿および二段除湿のいずれにおい
ても，外気冷却型が最も省エネルギー性が高いことが分かった。 
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(a) 室内吹出し空気温度    (b) 風量 
 
(c) 風量 1000m3/h あたりの熱負荷処理能力  (d)再生空気温度 
 
         (e) 総電力量      (f) 加熱コイルへの投入熱量 
 
        (g) 投入エネルギー量          (h) COPe（総電力量基準） 
 図 5.5.2 総電力量が最小になる場合におけるデシカント空調システムの運転条件の比較 
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5.5.3 投入エネルギー量最小条件における各デシカント空調システムの評価 
 図 5.5.3(a)～(h)に，投入エネルギー量が最小になる条件で得られた解析結果を示す。各解
析結果に見られるシステム間の優位性は，総電力量最小の条件とほぼ同一であり，一段除
湿よりも二段除湿が高性能であり，一段除湿では標準型，外気導入型，外気冷却型の順で
性能が向上し，外気冷却型と全熱交換型の差は小さい。したがって，投入エネルギー最小
の条件においても，外気冷却型は省エネルギー性が優れたデシカント空調システムである。
COPeh の値は，一段除湿の外気冷却型で約 0.13，二段除湿の外気冷却型では約 0.21 となっ
た。 
 これまでの議論では，総電力量最小の条件と投入エネルギー量最小の条件に分けて各シ
ステムの優位性に関する議論を行ってきた。しかし，これら２条件のいずれを選択するの
かによって，エネルギー量や再生温度等に差が見られる。そこで，以下に両条件の比較を
示す。 
(e)に示した総電力量に注目すると，投入エネルギー量最小の条件では，総電力量最小の
条件よりも総電力量は約 20%大きい。これは，投入エネルギー量最小条件の方が風量は大
きいためである。しかし，(f)に示した加熱コイルへの投入熱量は逆に投入エネルギー最小
条件の方が 10～20%少ないため，(g)に示した投入エネルギー量も投入エネルギー最小条件
の方が 10～20%小さくなっている。 
(d)の再生空気温度は，投入エネルギー量最小の条件の方が総電力量最小の条件よりも約
20%低くなっている。これは加熱コイルへの投入熱量が少ないことに起因していると考えら
れるが，視点を変えれば，投入エネルギー量最小の条件で運転することによって，より低
温な排熱や太陽熱などが利用可能になることを示唆しており，未利用エネルギーの有効活
用が可能と言える。 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
52 
 
 
(a) 室内吹出空気温度    (b) 風量 
 
(c) 風量 1000m3/h あたりの熱負荷処理能力  (d) 再生空気温度 
 
    (e) 総電力量   (f) 加熱コイルへの投入熱量 
 
   (g) 投入エネルギー量     (h) COPeh（投入エネルギー基準） 
 
     
    
図 5.5.3 投入エネルギーが最小になる場合における運転条件の比較 
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(a) COPe（総電力量基準）   (b) 再生空気温度 
 
 
 
5.5.4 外気相対湿度が変化した場合の各デシカント空調システムの評価(総電力量最小) 
図 5.5.4(a)～(b)に SHF=0.8における外気相対湿度が変化した場合の総電力量が最小になる
条件の解析結果を示す。 
 (a)に COPeを示す。COPeは外気相対湿度が 40%の低負荷時において，一段除湿では標準
型が最も高く，全熱交換型が最も低くなっている。しかし，外気相対湿度が高くなるにし
たがって標準型は COPeが著しく低下し，全熱交換型，外気導入型，外気冷却型の順で低下
が緩やかになり外気冷却型が最も高くなる。また，二段除湿では外気相対湿度に依存せず
ほぼ一定となっており，外気導入型がやや高いことがわかる。 
 (b)に再生空気温度を示す。一段除湿では外気相対湿度が 40%と低い場合では全熱交換型
および標準型が最も高く，外気冷却型が最も低い。しかし，外気相対湿度が高くなるにつ
れ再生空気温度は上昇し，最も高い外気導入型では約 149℃に達するため，非常に高温の排
熱が必要となる。一方で，二段除湿においては外気導入型，外気冷却型ともに一段除湿に
比べて再生空気温度を大幅に抑えることができる結果となった。さらに外気冷却型では外
気導入型に比べて 10℃程度低い排熱を用いることができる。 
以上の結果から，総電力最小の条件において，一段除湿の外気冷却型では外気相対湿度 50%
以上のときに再生空気温度がわずかに高くなるものの，総電力量の観点から優れているこ
とがわかる。二段除湿の外気冷却型では，外気導入型と同等の COPeを有しつつ，より低温
の排熱を利用することができるため有用なシステムと言える。 
 
 
図 5.5.4 外気相対湿度の変化による運転条件の比較(総電力量が最小になる場合) 
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(a) COPeh（投入エネルギー基準）   (b) 再生空気温度 
 
 
 
5.5.5 外気相対湿度が変化した場合の各デシカント空調システムの評価(投入エネルギー量
最小) 
図 5.5.5(a)～(b)に外気相対湿度が変化した場合の投入エネルギー量が最小になる条件で得
られた解析結果を示す。 
(a)に COPeh を示す。一段除湿における各システム間の優位性は総電力量が最小の条件と
ほぼ同一である。しかし，二段除湿においては外気冷却型の COPeh がいずれの相対湿度に
おいても外気導入型を約 0.04 上回る。 
(b)に再生空気温度を示す。再生空気温度については一段除湿では外気冷却型と全熱交換
型が最も低く約 75～100℃，二段除湿では外気導入型と外気冷却型ともに約 65～90℃とな
り，総電力量最小の条件と比較して大幅に低くなっている。 
以上の結果から，一段除湿，二段除湿ともに，外気冷却を用いることで外気相対湿度 40%
の場合を除き，従来のシステムと同等もしくは同等以上の省エネルギー性を有し，かつ，
低温排熱の有効活用の観点から有用である。 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
図 5.5.5 外気相対湿度の変化による運転条件の比較(投入エネルギーが最小になる場合) 
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5.6 まとめ 
 空調における省電力化に対応するため，外気冷却型のデシカント空調システムを新たに
提案した。このシステムの省エネルギー性と有用性を検討するため，消費総電力量が最小
になる条件と，消費総電力に投入熱量を加えた投入エネルギー量が最小になる２種類の条
件に対して，室内吹出し空気温度，風量，再生空気温度，COP などを算出し，従来のデシ
カント空調システムと比較を行った。また，同様に SHF=0.8 における外気相対湿度の変化
による各システム間の比較も行った。これらの検討から，以下の新知見が得られた。 
1) 総電力量最小の条件において，一段除湿では外気冷却型が最も熱負荷処理能力が高く，
総電力量も少ない。外気冷却型における総電力量基準の COP は 2.9～3.5 に達する。二
段除湿では一段除湿よりもさらに性能が向上するが，外気導入型と外気冷却型の方の差
は小さく，COP は両者とも約 4.5 である。 
2) 投入エネルギー量最小の条件においても，一段除湿では外気冷却型の COP は標準型，
外気導入型よりも大きいが，全熱交換型との差は小さい。外気冷却型における投入エネ
ルギー基準の COP は一段除湿の場合で約 0.10～0.13，二段除湿の場合で約 0.21 である。 
3) 投入エネルギー量最小の条件では，総電力量最小の条件よりも総電力量は約 10%大きい
が，投入エネルギー量は 10～20%小さくなる。また，再生空気温度が約 20%低下するた
め，低温排熱の利用に有利である。 
4) 外気相対湿度が変化した場合，総電力量最小および投入エネルギー量最小の両条件にお
いて，相対湿度 40%のとき，一段除湿では外気冷却型の COP はやや劣るものの，相対
湿度が 50%を超えると他のシステムよりも COP は大きく向上する。二段除湿では外気
冷却型は COP，再生空気温度の観点から外気導入型と同等以上の性能を有する。33 
以上の結果から，外気冷却型は従来のデシカント空調システムと比較して同等あるいは
それを上回る省エネルギー性と冷房能力を有しており，有用であることが分かった。 
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第 6 章 
CO2冷媒ヒートポンプを組み込んだ放射冷房と 
デシカント除湿の複合システムの提案 
 
6.1 放射冷房パネルの特徴 
現在最も普及している対流型空調方式は，冷凍機の性能向上によって省エネルギー性が
年々向上している．しかし，対流型空調は室内の温度分布が不均一になりやすく，冷気や
暖気が直接人体に当たって快適性を損なうという問題がある． 
一方，放射式空調方式では，室内の温度分布が均一化され，放射パネルからの放射によ
って人体が冷却されるため，快適性が高くなる．さらに，パネルに循環させる冷水温度が
対流型空調より高いため，放射式空調方式の方が冷凍機の COP も向上できる大きな優位性
がある．しかし，高温多湿である我が国では，天井設置型放射パネルに結露が発生する場
合があり，外調機による除湿の併用が不可欠である．したがって，高い省エネルギー性を
有する放射式空調と外調機の複合システムが強く望まれる． 
放射冷房と併用される外調機は，冷却除湿式の他にデシカント式がよく用いられており，
以下の知見が報告されている． 
1) 放射冷房と外調機の併用によって対流型空調よりも送風機の空気量が減少し，送風機動
力を削減できる[1]． 
2) 外調機にデシカント式を用いると冷却除湿式と比較して FCU の表面に結露が生じ難い
ため，室内 IAQ が向上する．しかし，ボイラなどによる加熱が必要であるため，エネル
ギー消費量が増加する[2]． 
3) 太陽熱駆動の吸着式冷凍機を用いた放射冷房とデシカント除湿の組み合わせは，従来の
ヒートポンプを用いたパッケージエアコンの電力使用量を約 41%削減できる．しかし，
冷房・除湿ともに太陽熱駆動であるため気象の影響を大きく受ける欠点がある[3]． 
放射冷房とデシカント除湿を複合した研究は従来から行われているが，まだまだ数が少
なく，十分な評価には至っていない．特に，放射冷房に複合可能なデシカント除湿には複
数の方式があり，それらと冷却除湿における性能，経済性の比較まで行った検討はほとん
どない． 
本報では，王，添田ら[4]が行った放射式冷房と冷却除湿の複合システムに対する省エネル
ギー性の評価を，放射式冷房とデシカント除湿の複合システムに対しても行い，両者の省 
エネルギー性を比較評価するものである．なお，複合するデシカント除湿法は，従来式に
加え，5 章で新たに提案した外気冷却式も対象とした． 
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6.2 解析対象 
6.2.1 放射冷房 
図 6.2.1.1に解析対象のモデル室(10m×6m×2.7m)の外観を示す．長机を中央付近に配置し，
その上にプリンタ 2 台と PC4 台を設置した．他にコピー機 2 台を想定し，これらを床面か
らの発熱によって与えた．また天井には 10 個の照明を発熱体として与え，日射による発熱
を窓面(9m2，遮蔽係数 0.5)に与えた．隙間風による換気回数は，0.2 回/ h とした．放射パネ
ルは，天井全体(60m2)に設置した[4]． 
 
図 6.2.1.1 解析対象室[4] 
 図 6.2.1.1 に示す解析対象室天井に設置する放射冷房パネルの主な仕様を表 6.2.1，概略図
を図 6.2.1.2 に示す． 
表 6.2.1 放射パネルの仕様 
厚さ 1.5mm ピッチ間隔 15mm
素材 アルミニウム 外径 3.4mm
熱伝導率 236W/(m･K) 内径 2.3mm
厚さ 42mm 肉厚 0.55mm
素材 グラスウール 素材 ポリプロピレン
熱伝導率 0.02W/(m･K) 熱伝導率 0.12W/(m･K)
配管
放射パネル
断熱材
 
 
 
図 6.2.1.2 放射パネルの概略図 
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6.2.2 外調機の仕様 
本報では，室内空調用の外調機として，冷却除湿式あるいはデシカント式を用いた．外
調機の概略を図 6.2.2(a)～(d)に示す．図中の HP はヒートポンプである．小金井ら[5]はデシ
カント空調に CO2 冷媒ヒートポンプを用いることを提案している．本研究でも，CO2 冷媒
ヒートポンプを使用して放射冷房・冷却コイル供給用の冷熱とデシカント除湿用の温熱の
両方を供給する． 
冷却コイルと放射パネルでは，必要とする冷水の温度と流量がそれぞれ異なる．そこで，
冷却コイルと放射パネルの冷水温度の低い方に蒸発器から供給する冷水温度を設定し，冷
却コイルと放射パネルの入口と出口の間にバイパスを設け，供給する冷水の温度と流量を
調整できるようにした． 
 (1) 冷却除湿式[4] 
取り込まれた外気①は，全熱交換器で室内還気と全熱交換される．そして室内還気の一
部と混合された後，冷却除湿，再熱されて室内に吹き込まれる．このとき，冷却除湿はヒ
ートポンプから供給される冷水を用いるが，再熱は外気を用いて行うため，再熱負荷は評
価の対象としない． 
 (2) 標準型デシカント除湿[6] 
 外気①は除湿ロータで除湿された後，顕熱交換器で室内還気によって冷却され，さらに
冷却コイルで吹出温度まで冷却される．一方，室内還気⑤は気化冷却器で水噴霧されて冷
却され，顕熱交換器で外気の冷却に用いられる．その後，加熱コイルで加熱されて除湿ロ
ータの除湿に用いられる．加熱コイルでは，ヒートポンプから供給される温熱が用いられ
る． 
 (3) 二段除湿外気冷却型デシカント除湿(第 5 章で提案) 
 一段目の除湿ロータから排出される外気②を，水噴霧によって冷やされた空気①’で冷却
し，さらに二段目で除湿するため，標準型よりも冷房と除湿の能力が向上する． 
 (4) 全熱交換型デシカント除湿[5] 
 全熱交換器を用いて外気①と室内から排出される空気⑤の間で全熱交換を行うため，①’
の空気は①よりも低温，低湿度になる．その結果，標準型よりも冷房と除湿の能力が向上
する． 
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(a) 冷却除湿式[4]        (b) 標準型デシカント除湿[6] 
 
 
(c) 二段除湿外気冷却型デシカント除湿   (d) 全熱交換型デシカント除湿[5] 
 
図 6.2.2 解析対象の外調機の概要 
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6.3 熱気流解析コード SCIENCE の理論 
  本研究では数値実験によって,放射冷房システムのエネルギー解析を行った.数値実験に
は熱気流環境解析コード SCIENCE を用いた. 
 
 数値環境試験室を構築する上で,重要な事柄は,室内における気流や熱移動現象を正確に
扱うことである. 本節では,数値環境試験室の骨組みである数値解析手法についてまとめた. 
図 6.3 に数値環境試験室の概念図を示す. 
 
図 6.3 数値環境試験室の概念図[7] 
 室内の熱気流環境を正確に予測するには,気流分布の再現や壁面での放射･伝導･対流によ
る複合伝熱を正確に扱うことが重要である.熱気流環境解析コード[8]では,気流場を予測する
際に,一般的な標準 k-ε乱流モデルを用いている.また気流計算,壁体内部の熱伝導計算,ならび
に壁体表面間の放射計算を連成させながら,壁表面における熱収支式を解く HBM(Heat 
Balance equation Methods)を採用している.また室内における壁面近傍の気流性状はあいまい
で複雑であるため,壁体表面における対流伝熱の扱いは容易ではないが,提案されている壁
関数[7] [8] が実用的に許容しうる精度であると判断し,採用している. 
 一方,屋外熱環境が室内へ及ぼす影響についても考慮しており,日射に関しては,直達日射
と天空(拡散)日射に分類し,室内の壁に到達する直達日射に関しては,その壁面での反射日射
を更に追跡し,各壁面の日射吸収係数を算出している.更に天空日射は拡散光として扱い,壁
面では完全拡散反射をすると仮定している.また大気放射や地表面放射なども考慮しており,
屋外熱環境の複雑な要素を考慮に入れて計算を行っている. 
 なお,室内の熱気流環境が人体に及ぼす影響については,熱的快適性指標である PMV(予測
平均申告)を,用いて,快適性の評価を行っている. 
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6.3.1  k-ε 乱流モデル 
 エアコンなどの対流式空調を使用しない場合は,室内気流は自然対流が支配的であると考
えられるが,低レイノルズ数型乱流モデル[9]などは計算コストの面で実用的ではない.一般的
に室内気流を予測する際には,計算コストや広範囲に適用できる点などから標準 k-ε 乱流モ
デルが用いられている.よって,SCIENCE では,室内気流を予測する際に標準 k-ε 乱流モデル
を用いることとした. 
 非圧縮性乱流の支配方程式は,全ての変数に関して同形であるため,以下に示す一般式で
表せる. 
        Sxxxut jeffjjj 

 




 ･･･ (6.3.1.1) 
ここで,変数 φは,それぞれ速度成分 u,v,w,温度 θ,乱流エネルギーk,乱流エネルギー消散率 εに
対応しており,各変数に対する乱流拡散係数

eff ,生成項 S を表 6.3.1.1 に示す. 
表 6.3.1.1  各従属変数に対する eff , S  
φ Γφeff Sφ 
ui t   i
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j
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
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




  
θ 
t
t
pc 
   - 
k 
k
t

    BG  
ε 
t
t

    
k
CBG
k
C
2
21
   
（ , pc は流体の熱伝導率,比熱を表す） 
また,乱流エネルギーk の生成項 G および浮力項 B はそれぞれ次式で表される. 









i
j
j
i
j
i
t x
u
x
u
x
u
G   ･･･ (6.3.1.2)
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j
t x
gB 
    
･･･ (6.3.1.3)
また,渦粘性係数 μtは経験定数 CDを用いると, 


2
Dt C  ･･･ (6.3.1.4)
となる. 
 以上の式に表れた CD,C1,C2,σk,σεは,いずれも k-εモデルの経験定数であり,Launder-Spalding
により推薦されている値[10]を用いた（表 6.3.1.2） 
表 6.3.1.2  標準 k-ε 乱流モデルの経験定数と乱流 Pr 数 
 
 
 これらの式の離散化,差分スキーム,ならびに SIMPLE 解法は,全て Patankar の手法[11]に準拠
している. 
 
6.3.2    壁面境界条件 
 SCIENCE では,標準 k-ε乱流モデルを採用しており,これは充分発達した欄流域にのみ適用
可能である.従って低レイノルズ数乱れ領域が存在する壁面近傍流れを含んだ計算を行う場
合には ,何らかの考慮が必要となる .そこで ,SCIENCE では ,対数則に基づく壁関数(Wall 
Function, WF) [12] [13]を用いることとした.WF は壁面からの第一メッシュ点を(ｙ＋＞30)で使
用すると固体表面で境界条件を設定するのと同等の機能を持つものである. 
 ここで無次元距離ｙ＋は, 

yuy *  ･･･ (6.3.2.1)
と表され,ｙは壁面からの距離,ν は動粘性係数,摩擦速度 u＊は,  wu * と定義される.ま
た,対数則の速度分布 
 Ey
ku
u ln1
*
 ･･･ (6.3.2.2)
を用いると,摩擦応力 τwは, 
64 
 
 


PP
Pp
w Eyy
yu
ln
  ･･･ (6.3.2.3)
と表され,これを速度 u の境界条件として与える. 
 但し,これは点 P(壁面に隣接する格子点)が剪断応力一定の層にあることが前提となって
おり,式(6.3.2.3)の

Py を求める際には,慣性底層内において乱流エネルギーk の輸送方程式中
の生成項と消散項が支配的になるということから導かれる 
PDw kC
75.0   ･･･ (6.3.2.4)
を使用する.また,壁面に沿うセルにおいて,乱流エネルギーk の壁面の拡散フラックスを 0 と
置き,k の輸送方程式中の消散項に 
  P
P
PDP
y
P
Ey
y
kCdy
y
ln1
5.175.0
0 　  ･･･ (6.3.2.5)
を使用する.一方,乱流エネルギーの消散率 εについては,壁面近傍の乱れの混合距離 l が l=κy
で表されると仮定して, 
P
PD
P y
kC

5.175.0
  ･･･ (6.3.2.6)
を適用する.但し κ はカルマン定数である. 
 次に,壁面剪断(摩擦)応力 τwとのアナロジを仮定すると,壁面での対流熱流束 qCは次式で表
される. 
     PWtPt
PDP
C
PEy
kCCq 


 


 ,ln
5.125.0
 
･･･ (6.3.2.7)
但し,CPは空気の比熱,θWは壁表面温度,θPは空気温度,σ,σtはそれぞれP t(プラントル) 数,乱流
プラントル数である.また,P(σt, σ)はｙ＋≧30 の範囲における伝熱抵抗に関する関数であ
り,P-function と呼ばれ,様々な形が提案されている.SCIENCE では,Launder ら[14]の推薦する次
式を使用した. 
 
25.0
10.9,








 
tt
tP 


  ･･･ (6.3.2.8)
また,対流熱流束 qCより対流熱伝達率 αCは次式となる. 
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   

,ln
5.125.0
tP
t
PDP
C
PEy
kCC



 
･･･ (6.3.2.9)
 
6.3.3 複合伝熱計算手法 
 室内の熱環境を予測する際に,壁表面における熱伝達が重要な要素となり,気流による対
流熱伝達,壁体を通過してくる貫流熱,日射熱の吸収による発熱,更に他の壁表面からの放射
熱などが複雑に影響しており,複合的な要素を含んでいる.このような壁体表面上での複雑
な熱の出入りを正確に扱うことは,室内の熱環境を正確に予測することにつながるものと考
える.よって,本研究では壁表面上の熱収支式を解く HBM を用いて,壁表面上の複合伝熱を正
確に扱った. 図 6.3.2 に壁表面における熱収支の模式図を示す. 
 
 
図 6.3.2 壁面表面での熱収支 
 
 この HBM により壁表面温度 TWを求めて,室内側空気への対流熱流束 qCを算出し,これを
室内の熱気流計算における温度の境界条件として与え,また壁体内部への伝導熱流束 qLを算
出し,これを壁体内部の熱伝導計算における境界条件として与えた. 
 空気から壁体表面へ対流で伝わる対流熱流束を qC,壁面相互放射交換により壁面が受ける
放射熱流束を qR,壁体内部から壁体表面へ伝導で伝わる伝導熱流束を qL,壁体表面での発熱
(日射など)を qPとすると,熱収支式 
0 PLRC qqqq  ･･･ (6.3.3.1)
が得られる. 
 但し,qC, qR, qLは,壁面に流入する熱流を正とすると, 
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･･･ (6.3.3.2)
 
･･･ (6.3.3.3)
 
･･･ (6.3.3.4)
として表される.ここで 2731,  WWT  , mrtT は平均放射温度であり,qLは 2次の前進差分
を用いている.次に式(6.3.3.1)に式(6.3.3.2),(6.3.3.3),(6.3.3.4)を代入すると 
 
･･･ (6.3.3.5)
が得られる.この式は TWに関して 4次の非線形方程式となっており,SCIENCEでは,水野ら[15]
の手法を採用して,TWを求める.以下にその導出過程を示す. 
 先ず TWを推定値
*
WT と修正値
'
WT との和で表すと次式になる. 
'*
WWW TTT   ･･･ (6.3.3.6)
ここで, 4WT は
'
WT の２次以上の項は無視すると, 
    '3*4*4 4 WWWW TTTT   ･･･(6.3.3.7) 
となる.これを式(6.3.3.5)に代入すると, 
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･･･ (6.3.3.8)
が得られる.この式を 'WT について整理し,
'
WT を式(6.3.3.6)に代入すると, 
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･･･(6.3.3.9)
が得られる.以上のようにして,壁表面温度 TWが求まる. 
 
6.3.4  放射熱の扱い 
 物体表面における放射熱の吸収や反射の性質は波長によって異なる.太陽からの放射熱は
物体表面の主に色で決まり,黒色であれば吸収が良く,白色や明るい色であれば吸収は悪い.
また,反射も物体表面の滑らかさなどによって,拡散反射(乱反射)と鏡面反射(規則反射)の割
合が異なる.例えば,ガラス面ではほぼ鏡面反射と見なせるが,コンクリートの場合は大部分
が拡散反射である.一方,物体表面から出る長波長放射熱の場合,アルミ(放射率 ε＝0.1 以下)の
ような特別な物質を除き,殆どの物質(非金属)は灰色体であるため,吸収が良く,また反射は乱
反射が主である.また空気は全ての波長の放射熱に対して透明であるとみなせる. 
SCIENCE では,日射熱と物体表面から出る長波長放射熱と完全に区別して扱うこととする.
つまり,長波長放射熱は平均放射温度 Tmrtなどにより表現し，日射熱は壁面における発熱 qP
として扱っている. 
 
図 6.3.4.1 室内における壁面間の放射熱 
 
また, 図 6.3.4.1 に壁面間における放射熱の模式図を示すように,室内の壁面間における長波
長放射熱の相互反射･吸収を考慮するために Gebhart の吸収係数[16]を用いている.一方,室内
への到達日射に関しては,直達日射は鏡面反射と拡散反射を考慮し,鏡面反射成分は追跡す
ることにより,壁面における日射吸収量を算出する.また,拡散反射成分については,長波長放
射と同様に壁面間における相互反射･吸収を考慮して,壁面における日射吸収量を算出する. 
 
 
68 
 
  Gebhart の吸収係数については後述するが,その吸収係数を算出する際に各面の形態係数
が必要となる.そこで,形態係数の算出方法として,早坂の放射熱線追跡法[17] を修正した児玉
らの手法[18]を用いている.放射熱線追跡法とは,ある物体からの実際の放射エネルギーを多
数の熱線と見立てて,直接シミュレートし,その熱線の到達本数から形態係数を求める手法
である.但し,面からの放射エネルギーはLambertの法則に従うものとする.熱線の射出の模式
図を図 6.3.4.2 に示す. 
 
図 6.3.4.2  熱線の射出 
 
6.3.5  平均放射温度 
 放射熱の解析のために壁体を微小面要素*1に分割し,その分割数の総数を N とする.各面に
I･･･N まで番号を付け,それぞれの面あるいは面に関する諸量は添え字 I,j を付して区別する
ものとする.本研究では,壁面間における長波長放射熱の相互反射･吸収を考慮する際に
Gebhart の吸収係数 Bijを用いる.Bijは次式で定義される. 
 

 N
k
ikkijijjij FBFB
1
1   ･･･ (6.3.5.1)
本研究では,計算機の記憶容量(メモリ)の負荷を軽減するために,気流計算で用いている気
流解析用メッシュとは別に,メッシュ数の少ない放射解析用メッシュを作成し,そのメッシ
ュ上において,放射計算を行っている.ただし,εjは面 jの放射率である.また,.Bijは面 iから放射
された放射熱流束のうち,壁面間の相互反射を含めて最終的に面 j に吸収される割合を表す.
この吸収係数.Bijを用いると,面 i の平均放射温度.Tmrt,iは次式で表される. 


 N
j
jwijimrt TBT
1
4
,
4
,  ･･･ (6.3.5.2)
式(6.3.5.2)で,面 i に対して,周囲の壁面からの放射熱をあるひとつの黒体(放射率 ε＝1)からの
放射熱と等価であると仮定すると,その黒体の温度が平均放射温度 Tmrt,i となる.この Tmrt,i が
求まると,壁表面の放射伝熱流束 qRも求まることになる. 
 また,人体の熱的快適性を評価する際に,人体に対する平均放射温度を求める必要がある.
本研究では,人体を微小球であると仮定するモデル(添え字 o で表す)を用いており,各空気セ
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ル(放射解析用メッシュ)における人体モデル o と壁体の面 j 間の Gebhart の吸収係数 Bojは,
人体モデル o と面 j の形態係数 Fojを用いると, 
  okN
k
kkjojjoj FBFB 


1
1   ･･･ (6.3.5.3)
と表される.また,この Bojを用いると,人体モデル o の平均放射温度 Tmrt,oは次式で表される. 


 N
j
jwojomrt TBT
1
4
,
4
,  ･･･ (6.3.5.4)
 また,日射が入射する室内において,人体の平均放射温度を求める際には日射を考慮する
必要がある.そこで,日射を考慮した平均放射温度の簡易モデル[19]として,半径 r の微小球に
入射する全放射熱を考えると, 
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･･･(6.3.5.5) 
 
が得られる.ここで, s omrtT , は日射を考慮した平均放射温度,ρ は人体の日射反射率(本研究で
は 0.7 を与えている),q は微小球に到達する日射熱の熱流束を表す.この平均放射温度 s omrtT ,
は,人体が受ける放射熱量の影響を考慮した温度であり,熱的快適性指標である PMV の算出
の際に必要となる.  
6.3.6 熱的快適性評価指標 PMV (Predicted Mean Vote) 
 熱的快適性を支配する因子は,気温,気流速度,湿度,放射温度,ならびに人体側の条件として
着衣量と代謝量の 6 要素であると言われる.現在,熱的快適性評価指標は数多く提案されてお
り,中でも PMV[20], SET (Standard Effective Temperature) [21]は代表的な指標である. 
 P.O.Fanger は人間の熱的快適感は人体の熱収支における熱負荷 Lh[W/㎡]の関数であると
考え,1000 人を超える被験者の実験データに基づいて,御礼間の予測平均申告値(PMV)と Lh
の関係を表す実験式を導出した.本解析コードでは,比較的扱い易い PMV を採用して室内の
熱的快適性の評価を行っている.この PMV は次式で与えられる. 
  hLMfPMV   ･･･ (6.3.6.1) 
ここで,着衣裸体表面積あたりの代謝量 M の関数係数 f(M)は,被験者実験の結果を統計的に
解析すると, 
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  028.0303.0 036.0   MeMf  ･･･ (6.3.6.2) 
として与えられる.一方,人体の熱負荷 Lhは次式で表される. 
･･･ (6.3.6.3) 
この PMV を求める式では,着衣表面温度 θclが未知数となっており,    10028.07.35 Mcl   
     Pclclclomrtclclcl hfTfI    4 ,48 2731096.3155.0   
･･･ (6.3.6.4)
を解いて決定する必要がある.ここでηは代謝量のうち外部へなされる仕事の割合,Tmrt,Oは人
体の平均放射温度,θP は空気温度を表す.また,Icl は着衣量によって決まる衣服の熱抵抗を表
し,clo という単位を持つ.1[clo]は 0.186[m2･hK/kcal]に相当する.また,着衣表面積と裸体表面
積の比である fclは, 




5.01.005.1
5.02.000.1
clcl
clcl
cl II
II
f
　･･･
　･･･
 ･･･ (6.3.6.5) 
から求める.また,対流熱伝達率 hcl を決定する際には,人体周囲の気流速度 v を考慮する必要
があり, 
 


 
v
h Pclcl
1.12
38.2 25.0
 ･･･ (6.3.6.6) 
を求めて,より大きな値を示す方を採用する. 
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表 6.3.6  PMV と温冷感の対応 
 
 ここで,PMV と温冷感申告予想値の対応関係を表 6.3.6 に示す.また,PMV を導く実験結果
から,ある PMV 値において,どれだけの人々が不快感を持つかという割合が求められる.これ
を PPD(Predicted Percentage Dissatisfied, 予測不満足者率)と呼ぶ.一般的に PPD の値が 10％以
下,つまり,‐0.5≦PMV≦+0.5 の範囲が快適だとされている. 図 6.3.6 に PMV と PPD の関係
を示す. 
 
図 6.3.6 PMV と PPD の関係 
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6.4 解析手順 
6.4.1 解析の概要 
本解析は，以下の４つのステップで行った． 
1) 先ず，室内 PMV と室内相対湿度などの環境条件を設定 
2) 熱気流解析コード SCIENCE による室内熱環境解析を行い，室内の環境条件を満足す
るように，放射パネルの冷水温度，流量等を決定．さらに，放射パネルで除去できなか
った室内の顕熱負荷および潜熱負荷に見合う外調機吹出空気の温度と湿度を決定 
3) (2)で決定された外調機の空気条件を外調機モデルに代入して外調機の運転状態を決定
し，運転時に外調機が必要とする冷水温度，温水温度，冷温水循環流量等を算出 
4) (2),(3)で得られた結果を CO2 ヒートポンプモデルに代入してヒートポンプの運転状態
を求め，ヒートポンプの COP，消費電力を算出 
以下に，各モデルにおける解析方法の詳細を示す． 
6.4.2 室内熱環境解析モデルと計算方法 
本研究では，大西らが開発した熱気流環境解析コード SCIENCE[8]を用いて室内環境を解
析した．人体モデルは単純な微小球を考え，各放射メッシュにおける PMV を計算して，PMV
の空間分布を算出した．また，金ら[22]の空調冷房負荷算出手法を参照し，タスク域におけ
る PMV の空間平均 PMVavgを空調目標値 PMVtargetになるように放射パネル表面温度 tpanelを
決定した． 
室内熱気流解析と放射パネル循環水の温度および流量の決定手順の詳細を図 6.4.1 に示す．
計算は先ず気象条件，室内条件，境界条件などの環境条件および，目標値となる室内 PMV
と相対湿度を決定し、外調機の吹出空気温度 tSAの初期値を 23℃とする．次に熱気流解析を
行い，タスク域平均 PMVaveが目標値になるように放射パネルの表面温度 tpanelを変更して全
体の収束計算を行う．また，パネル表面での結露を防止するため，tpanelの下限は露点温度よ
り 1℃高い温度(結露危険温度と称する)とし，負荷が処理できない場合は，吹出空気温度 tSA
を 1℃下げるという制御を行った．PMVaveが目標値に達すると熱気流解析を終了し，放射パ
ネル表面温度 tpanel，外調機吹出温湿度 tSA，xSA，室内温湿度 troom，xroomなどを算出する．続
いて，tpanelを境界条件として，放射パネルの伝熱計算[4]を行い，放射パネルの入口水温 trp,in，
出口水温 trp,out，流量 Qrpを算出する．ここで，外調機の吹出絶対湿度については，人体と隙
間風による潜熱負荷および室内相対湿度から算出しており，湿度の輸送方程式は解いてい
ない． 
 図 6.4.2 に，例として標準型のデシカント空調システムにおける計算手順を示す．なお，
図中の左側は外調機における空気側の計算であり，右側は放射冷房とヒートポンプの計算
からヒートポンプの消費動力と COP などが求められる． 
計算は，先ず熱気流解析で得られた外調機吹出温湿度，吸込温湿度，除去熱量の結果を
もとに外調機の計算前提を設定する．次に気化冷却器の還気側の水噴霧量 l，加熱コイルの
投入熱量 qhc，冷却コイルの冷却量 qccをそれぞれ 0 から徐々に増加させ，計算される室内の
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温度 t5と絶対湿度 x5が目標値 troomと xroomに一致するように l，qhc，qccを求めた．これらが
求められると，外調機内の各位置（図 6.2.2(b)の①から⑨）における空気の状態量も決定さ
れる． 
次に得られた qccから，冷却コイルを流れる冷水の入口と出口の温度，流量を求める．こ
こで，熱気流解析の結果から得られた放射パネルの入口と出口の冷水温度および流量から，
冷水配管の各地点の冷水温度および流量を満たすバイパス流量を算出し，ヒートポンプ入
口および出口の冷水温度と流量を求める． 
一方，qhc からも同様に加熱コイルに供給される温水の温度と流量が決定できる．これら
がヒートポンプの蒸発器および凝縮器から供給される循環水の温度と流量に等しいことか
ら，ヒートポンプにおける各地点の冷媒温度が決定される． 
ここで，外調機における l，qhc，qccの解の組み合わせは無限に存在するため，気化冷却器の
出口における相対湿度 を 95%から 5%ずつ減少させて l，qhc，qccを求めた．その後にヒー
トポンプの消費電力が最小となる１つの組み合わせを選択した． 
ܲܯ ௧ܸ௔௥௚௘௧െ ܲܯ ௔ܸ௩௚ ≦ 0.01
PMV		計算
熱気流計算
・気象条件 ・TSA=23℃
・室内条件 ・境界条件
ݐ௣௔௡௘௟ ൌ ݐ௣௔௡௘௟ ൅ ܲܯ ௧ܸ௔௥௚௘௧ െ ܲܯ ௔ܸ௩௚
露点温度ݐௗ௘௪計算
ݐ௣௔௡௘௟ ≦ ݐௗ௘௪ ൅1.0
ݐ௣௔௡௘௟ ൌ ݐௗ௘௪ ൅ 1.0
ݐௌ஺ ൌ ݐௌ஺െ 1.0
YES
NO
NO
YES
・室内平均温度troom ・室内絶対湿度xroom
・外調機除去熱量qroom ・外調機除去顕熱比SHF
・放射パネル循環水温度trp,in trp,out 流量Qrp
 
図 6.4.1 室内熱環境解析手順[8] 
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【計算前提】
・目標値　troom,x room ・熱負荷q room ・除去顕熱比SHF ・噴霧する水の温度t s=外気の湿球温度
・η h,p，η h,r=10% ・η φ=95% ・η t,l，η t,h=80% ・η hc,air=40% ・η hc,water=90%
・η x,l，η x,h=60% ・η cc,air=60% ・η cc,wate r=90% ・η eva,water，η eva,ref =90% ・η con,water，η con,ref =90%
【初期条件】
・全ての位置の温度と絶対湿度を34.6℃, 0.0186kg/kg(DA)とする.
・風量Q=1,100m3/h ・l =0, q cc=0, q hc=0
気化冷却器
݄௦ ൌ ܿ௣௪ݐ௦݈				݄଺ ൌ ݄ହ ൅ ݄௦				ݔ଺ ൌ ݔ଺ ൅ ݈
→		 ݄଺, ݔ଺		ሺݐ଺,ߔ଺ሻ
冷却コイル 空気側
ݍ௖௖ ൌ ߩ௔ܳܥ௣௔ ݐଷ െ ݐସ 　ݔସ ൌ ݔଷ　 → 		݄ଷ, ݔଷ		ሺݐଷ,ߔଷሻ
室内
ݍௌ ൌ ߩ௔ܳܿ௣௔ ݐହ െ ݐସ 　ݍ௅ ൌ ߩ௔ܳݎ ݔହ െ ݔସ 		
→		 ݐହ, ݔହ		ሺߔହ,݄ହሻ
加熱コイル
ݍ௛௖ ൌ ߩ௔ܳܿ௣௔ ݐ଼ െ ݐ଻ 				ݔ଼ ൌ ݔ଻ 	→ 		 ݐ଼, ݔ଼		ሺߔ଼,଼݄ሻ
除湿ロータ 再生側
ߟ௛ ൌ ݄ଽ െ ଼଼݄݄ െ ݄ଵ 			ݔଽ ൌ ݔ଼ ൅ ݔଵ െ ݔଶ 	→ 		݄ଽ, ݔଽ		ሺݐଽ,ߔଽሻ
室内目標値
ݐହ െ ݐ௥௢௢௠ ≦ 0.01				 ݔହ െ ݔ௥௢௢௠ ≦ 0.00001
反復①
室内温度が目標値以上(未満)の場合,ݍ௖௢௜௟ ,௖増加(減少)
室内絶対湿度が目標値以上(未満)の場合,ݍ௖௢௜௟ ,௛増加(減少)
ߔହ ൌ 0.95未満(以上)の場合l 増加(減少)
反復回数
n回以上
終了
(空調不能)
YES
NO
NO
YES
除湿ロータ 処理側
ߟః ൌ ߔଶ െ ߔଵߔ଻ െ ߔଵ 				ߟ௛ ൌ
݄ଶ െ ݄ଵ
݄଻ െ ݄ଵ 	→ 		ߔଶ, ݄ଶ		ሺݐଶ,ݔଶሻ
顕熱交換器 高温側
ߟ௧ ൌ ݐଶ െ ݐଷݐଶ െ ݐହ 				ݔଷ ൌ ݔଶ 		→ 		 ݐଷ, ݔଷ		ሺߔଷ,݄ଷሻ
顕熱交換器 低温側
ߟ௧ ൌ ݐ଻ െ ݐ଺ݐଶ െ ݐ଺ 				ݔ଻ ൌ ݔ଺ 	→ 		 ݐ଻, ݔ଻		ሺߔ଻,݄଻ሻ
冷却コイル 循環水側
ߟ௖௖,௔௜௥ ൌ ݐଷ െ ݐସݐଷ െ ݐ௖௖,௜௡ 　ߟ௖௖,௪௔௧௘௥ ൌ
ݐ௖௖,௢௨௧ െ ݐ௖௖,௜௡
ݐଷ െ ݐ௖௖,௜௡
ݍ௖௖ ൌ ߩ௪ ௖ܳ௖ܥ௣௪ ݐ௖௖,௢௨௧ െ ݐ௖௖,௜௡
→ ݐ௖௖,௜௡ , ݐ௖௖,௢௨௧ , ௖ܳ௖
蒸発器
ߟ௘௩௔ ,௪௔௧௘௥ ൌ ݐ௘௩௔,௪௔௧௘௥ ,௜௡ െ ݐ௘௩௔,௪௔௧௘௥ ,௢௨௧ݐ௘௩௔,௪௔௧௘௥ ,௜௡ െ ݐ௘௩௔,௥௘௙,௜௡
ߟ௘௩௔,௥௘௙ ൌ ݐ௘௩௔,௥௘௙,௢௨௧ െ ݐ௘௩௔,௥௘௙,௜௡ݐ௘௩௔,௪௔௧௘௥,௜௡ െ ݐ௘௩௔,௥௘௙ ,௜௡
→ ݐ௘௩௔,௥௘௙,௜௡ , ݐ௘௩௔ ,௥௘௙,௢௨௧
放射パネル循環水
室内熱気流解析結果 (図-3参照)
→ ݐ௥௣,௜௡ , ݐ௥௣,௢௨௧ , ܳ௥௣
冷水側配管
ݐ௘௩௔,௪௔௧௘௥ ,௢௨௧ ൌ ݐ௥௣,௜௡
௖ܳ௖ ݐ௖௖,௜௡ ൌ ܳ௪௔௧௘௥,௖௖ ݐ௘௩௔,௪௔௧௘௥ ,௢௨௧ ൅ ௖ܳ௖,௕௙ݐ௖௖,௢௨௧
௖ܳ௖ ൌ ܳ௪௔௧௘௥ ,௖௖ ൅ ௖ܳ௖,௕௙
ܳ௘௩௔ ,௪௔௧௘௥ ൌ ܳ௪௔௧௘௥ ,௖௖ ൅ ܳ௥௣
ܳ௘௩௔,௪௔௧௘௥ ݐ௘௩௔,௪௔௧௘௥ ,௜௡ ൌ ܳ௪௔௧௘௥ ,௖௖ ݐ௖௖,௢௨௧ ൅ ܳ௥௣ݐ௥௣,௢௨௧
→ ܳ௘௩௔,௪௔௧௘௥ , ݐ௘௩௔,௪௔௧௘௥ ,௜௡ , ݐ௘௩௔,௪௔௧௘௥ ,௢௨௧
温水側配管
ݐ௖௢௡,௪௔௧௘௥ ,௜௡ ൌ ݐ௛௖,௢௨௧　ݐ௖௢௡,௪௔௧௘௥ ,௢௨௧ ൌ ݐ௛௖ ,௜௡
௖ܳ௢௡,௪௔௧௘௥ ൌ ܳ௛௖
→ ௖ܳ௢௡,௪௔௧௘௥ , ݐ௖௢௡,௪௔௧௘௥ ,௜௡ , ݐ௖௢௡,௪௔௧௘௥ ,௢௨௧
加熱コイル 循環水側
ߟ௛௖,௔௜௥ ൌ ݐ଼ െ ݐ଻ݐ௛௖,௜௡ െ ݐ଻ 　ߟ௛௖,௪௔௧௘௥ ൌ
ݐ௛௖ ,௜௡ െ ݐ௛௖,௢௨௧
ݐ௛௖,௜௡ െ ݐ଻
ݍ௛௖ ൌ ߩ௪ܳ௛௖ܥ௣௪ ݐ௛௖,௜௡ െ ݐ௛௖ ,௢௨௧
→ ݐ௛௖,௜௡ , ݐ௛௖,௢௨௧ , ܳ௛௖
凝縮器
ߟ௖௢௡,௪௔௧௘௥ ൌ ݐ௖௢௡,௪௔௧௘௥ ,௢௨௧ െ ݐ௖௢௡,௪௔௧௘௥,௜௡ݐ௖௢௡,௥௘௙,௜௡ െ ݐ௖௢௡,௪௔௧௘௥ ,௜௡
ߟ௖௢௡,௥௘௙ ൌ ݐ௖௢௡,௥௘௙,௜௡ െ ݐ௖௢௡,௥௘௙ ,௢௨௧ݐ௖௢௡,௥௘௙,௜௡ െ ݐ௖௢௡,௪௔௧௘௥ ,௜௡
→ ݐ௖௢௡,௥௘௙,௜௡ , ݐ௖௢௡,௥௘௙,௢௨௧
ヒートポンプ
冷媒圧力、エンタルピー、エントロピーを算出する
→冷凍機ܥܱܲ,消費電力
計算終了
 
図 6.4.2 標準型デシカント除湿に関する計算手順 
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6.4.3 CO2ヒートポンプのモデルと計算方法 
ヒートポンプの蒸発器と凝縮器において，循環水と冷媒間の熱交換は 3.2.2 節で示した温
度効率で表される．ここでは，文献値[23]よりおおよその温度効率を算出して用いるものと
して，蒸発器と凝縮器における循環水側の温度効率 ηeva,water，ηcon,water，冷媒側の温度効率 ηeva,ref，
ηcon,refをそれぞれ 90%とした． 
CO2 ヒートポンプの p-h 線図の例を図 6.4.3 に示す．圧縮機の圧縮性能は，一般的に式
(6.4.3.1)で表される断熱圧縮効率 η で与えられる．ここで，凝縮器入口比エンタルピーは，
理論断熱圧縮後（図中の 2）が h2 ，実際の圧縮機による圧縮後（図中の 2′）が h2’である．
本研究では断熱圧縮効率 η を文献[24]から 0.7 とした．冷水供給側の成績係数である冷凍機
COP は，式(6.4.3.2)で表される． 
1'2
12
hh
hh

η   ･･･(6.4.3.1)  
1'2
41
hh
hhCOP 
冷凍機   ･･･(6.4.3.2) 
 
 
図 6.4.3 CO2冷媒の p-h 線図 
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6.5 解析条件 
6.5.1 環境条件 
冷却除湿式の外気導入量は，建築基準法を満たす一般的な値[25]として 25m3/[人･h]とした．
また室内吹出風量および吹出温度については，一般的な空冷式チラーの冷水出口温度の下
限 4℃，温度差 10℃で運転可能かつ，快適性を損なわない吹出温度として，吹出風量 1100m3/h，
吹出温度 23℃と設定した．このことから，デシカント式の室内吹出空気量も冷却除湿式に
合わせて 1100m3/h とした． 
計算条件を表 6.5.1.1 と表 6.5.1.2 に示す。case1，2 では空調学会の設計最大負荷熱計算法
で用いられる大阪の夏季ピーク時における気温と絶対湿度を与えた．case3，4 では夏季ピー
ク時における日平均気温を与え，case1，2 と同等の相対湿度になるように絶対湿度を設定し
た．また，case1 と case3 は室内条件を高負荷，case2 と case4 では低負荷とした． 
case5～8 は，case1～4 の外気条件下において室内温熱環境を ISO7730 で推奨する PMV±0.5，
PPD10%以下となるように設定した。 
計算において，空気と水の物性値は以下の値を使用した． 
cpa = 1.006 kJ/(kg･K)，a= 1.293 kg/m3，cpw = 4.186 kJ/(kg･K)，  
r = 2501 kJ/kg 
 
表 6.5.1.1 室内 PMV を一定とした計算条件 
case1 case2 case3 case4
12 8 12 8
1744 1376 1744 1376
PC,プリンタ 1300 0 1300 0
コピー機
791 360 791 360日射負荷[W]
隙間風負荷
外壁の熱抵抗[m2K/W]
外気負荷条件
30.7
0.0147
外気温度[℃]
外気絶対湿度[kg/kg(DA)]
在室人数[人]
0.2ACH
1.47
800
64
55
室内PMV 0
機器発熱[W]
34.6
0.0186
人体顕熱負荷[W/人]
人体潜熱負荷[W/人]
室内相対湿度[%] 50
照明発熱[W]
 
表 6.5.1.2 室内 PMV を変化させた計算条件 
case5 case6 case7 case8
+0.5 -0.5 +0.5 -0.5
12 8 12 8
PC,プリンタ
コピー機
室内PMV
室内相対湿度[%] 50
在室人数[人]
外気負荷条件
外気温度[℃] 34.6 30.7
外気絶対湿度[kg/kg(DA)] 0.0186 0.0147
人体顕熱負荷[W/人] 55
人体潜熱負荷[W/人] 64
照明発熱[W]
外壁の熱抵抗[m2K/W] 1.47
1744 1376
1300 0
791 360
機器発熱[W]
800
日射負荷[W]
隙間風負荷 0.2ACH
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6.5.2 解析対象とする部屋数 
 本研究では，118kW 程度と比較的大型の空冷チラーおよび CO2冷媒ヒートポンプの利用
を想定しているため，図 6.2.1.1 に示す解析対象室が 9 部屋あるとして計算を行った．なお，
各部屋の熱負荷は部屋の配置に関わらず同一とした． 
 
6.5.3 送風機および循環水ポンプの消費電力 
 送風機の消費電力は 5.4 節と同様の手法で算出を行った。さらに，加熱コイルおよび冷却
コイルに用いる循環水ポンプの消費電力はポンプの必要動力 L に等しいとして，式(6.5.3)
から算出した． 
s
tQPL
η
     ･･････(6.5.3) 
Ps は冷却・加熱コイルと放射パネルの圧力損失である．ηs はポンプ効率であり，70%20)と
した． 
式(6.5.3)から循環水ポンプの消費電力を求めるためには，圧力損失が必要になる．本研究で
は，放射パネルの圧力損失については表 6.2.1 の放射パネルの仕様をもとに算出した．また，
加熱コイル，冷却コイルについては一般的なプレートフィンコイル[26]として，加熱コイル
は 10 列×5 段で伝熱管 9.53φ，冷却コイルは 10 列×5 段で伝熱管 15.88φを用いることを想定
した．それらの値を表 6.5.3 に示す． 
 
表 6.5.3 各構成要素の圧力損失 
機器名称 放射パネル 冷却コイル 加熱コイル
圧力損失 96.8kPa 59.5kPa 69.8kPa
動圧 0.25kPa 0.26kPa 0.18kPa  
 
6.5.4 システムの運転状態 
図 6.5.4(a)～(d)に，case1 に関して計算された各システムの運転状態を空気線図と p-h 線図
に示す．各線図に見られる各システム間の傾向は case1～case4 で大きな違いは無いことから，
ここでは case1 に注目し，各システムの特徴を述べる． 
 (a)の冷却除湿式では，冷却コイルに入る空気②’は室内還気と全熱交換および混合させる
ことで約 28℃，0.012kg/kg(DA)と比較的低温低湿にできるものの，冷却コイル内部での除湿
時に露点温度である約 14.8℃まで下げる必要がある．そのため冷却コイルによる除湿は
2.3(4)節に示す温度効率を与えると約 7℃と非常に低温な冷水を要する． 
(b)の標準型デシカント除湿では，室内還気に水噴霧した空気⑥を顕熱交換器に入れるこ
とによって，冷却コイル入口の空気③を冷却除湿式と同等である約 28℃まで冷却すること
ができる．さらにデシカント除湿では冷却コイルでの除湿を必要としないため，冷却コイ
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ルの冷水温度は約 17℃と比較的高温な冷水を用いればよい．さらに冷却コイルの冷水温度
は放射パネルを流れる冷水温度とほぼ同等であるため，冷凍機で生成する冷水温度を高く
することができる．しかしながら，除湿ロータの再生に要する空気⑧の温度は約 74℃とな
り，除湿にはヒートポンプの冷媒を約 15MPa まで圧縮する必要がある． 
(c)の二段除湿外気冷却型デシカント除湿では，除湿時の吸着熱を外気で冷却するため標
準型デシカント除湿と比較して冷却コイル入口温度を 3℃程度下げることができ，冷却コイ
ルで必要となる冷却量が減少する．また，除湿サイクルを 2 段階に分割することで，再生
空気温度を約 54℃で除湿可能となり，ヒートポンプの冷媒圧力は約 10Mpa まで下げること
ができる． 
(d)の全熱交換型デシカント除湿では，外気①を室内還気⑤と全熱交換することで低温低
湿になるため，除湿ロータにおける除湿量が削減でき，再生空気⑧の温度は約 58℃に抑え
ることができる．しかし，気化冷却器入口空気⑤’は全熱交換によって高温高湿となるため，
水噴霧された空気⑥は標準型ほど低温にならない．したがって，顕熱交換器出口空気③は
33℃程度までしか冷却できず，冷却コイルでの冷却量は他のデシカント除湿式と比較して
増加する．ヒートポンプの冷媒圧力は約 13MPa であり，標準型と二段除湿外気冷却型の中
間程度の圧力となる． 
冷却除湿に対してデシカント除湿はヒートポンプ排熱を除湿に用いることができるもの
の，標準型では除湿に必要となる再生空気温度が高いため冷媒を非常に高い圧力まで圧縮
する必要があり，後述するようにヒートポンプ COP は 1.5～2.0 まで低下し，冷却除湿と比
較して消費電力が増加してしまう．しかし二段除湿外気冷却型と全熱交換型は，標準型と
比較して再生空気温度が低く，冷媒圧力 10～13MPa 程度で運転が可能であるため，ヒート
ポンプ COP が 4.5～6.0 程度となり，ヒートポンプの性能を低下させることなく除湿が行え
る． 
 
 
図 6.5.4(a) 冷却除湿システム 
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図 6.5.4(b) 標準型デシカントシステム     図 6.5.4(c) 二段除湿外気冷却型 
    デシカントシステム 
 
 
図 6.5.4(d) 全熱交換型デシカントシステム 
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6.6 case1～4 における各システムの評価 
 図 6.6(a)～(j)に各システムにおける case1～4 で得られた解析結果を示す． 
 (a)に各条件下における放射パネルと外調機の除去熱量と外調機が処理する熱負荷の SHF
を示す．空調が処理する室内の除去熱量は case1，case3，case2，case4 の順で高い結果とな
っており，外気条件よりも室内条件の影響が大きいことがわかる．しかし(b)に示す消費電
力に着目すると，冷却除湿式では除去熱量に比例して消費電力が減少するのに対して，デ
シカント式では case2と case3が逆転する結果となった．これは図 6.5.4(a)～(d)に示すように，
冷却除湿式が多くの室内還気を室内に再循環させるため室内条件の影響が大きい．しかし
デシカント式は外気を処理して室内に取り込むため外気の影響が大きくなることから，冷
却除湿式とデシカント式では消費電力に見られるこのような特性の違いが生じる．したが
って，外気条件が高負荷である case1 と case2 においてはデシカント式の二段除湿外気冷却
と全熱交換型は冷却除湿式と同等かわずかに下回る程度だが，外気条件が低負荷となる
case3 と case4 においてデシカント式は冷却除湿式に対して全てのシステムで下回る結果と
なり，二段除湿外気冷却型と全熱交換型は冷却除湿式の高効率チラーと比較して消費電力
量が 40.7～46.7%削減できる結果となった． 
 (c)に各システムにおける冷凍機の COP を示す．外気負荷が高い case1 と case2 において
はデシカント式で用いる CO2冷媒ヒートポンプの冷凍機 COP は冷却除湿式の空冷チラーよ
り低くなっているが，外気負荷が低い case3 と case4 では冷却除湿式と同等もしくは上回る
結果となっている．また，デシカント式では COP は二段除湿外気冷却型が最も高く，全熱
交換型，標準型の順で低くなる結果となった．これは温水温度が影響しており，(f)に示す
冷水温度がデシカント式では約 17～20℃とほぼ同等であるものの，(g)に示すように温水温
度が case1 と case2 では二段除湿外気冷却型が 61～66℃，標準型が 101～106℃，全熱交換型
が約 85～88℃と高温になるため COP が低下する．しかしながら，case3 と case4 での温水温
度は二段除湿外気冷却型が 46～51℃，標準型が 67～71℃，全熱交換型が 60～65℃となる．
このように，外気負荷が低く除湿量が少ないケースにおいては温水温度を低くできるため，
ヒートポンプの低温熱源と高温熱源の温度差が小さくなって COP が向上する．冷却除湿式
の空冷チラーも外気温度が低くなると COP が向上するものの，二段除湿外気冷却型と全熱
交換型の CO2冷媒ヒートポンプの COP が大きく向上し，case3 と case4 で冷却除湿式の空冷
チラーの COP を超える結果となった． 
(h)と(i)に示すシステムの運転に必要な冷却量と加熱量は，冷却量はデシカント式の各シ
ステム間で大きな差はないものの，加熱量において二段除湿外気冷却型は他のシステムと
比較して概ね高い結果となっている．しかしながら(g)に示すように低い温水温度で運転が
可能であるため，COP を加味した消費電力量では二段除湿外気冷却型は他のシステムより
低くなる傾向がある． 
(d)に示す室内熱負荷に対する COP は(a)の全体の室内除去熱量を(b)の消費電力量で割っ
たものである．case1 と case2 ではデシカント式の標準型の COP は 1.2 程度となり冷却除湿
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式を下回るものの，二段除湿外気冷却型と全熱交換型は 1.7～2.0 程度となり冷却除湿式の
高効率チラーと同等以上となる．また，case3 と case4 では全てのデシカント式は冷却除湿
式より 0.8～1.4 程度上回る．これは冷却除湿式が除湿時に空気を露点温度である約 15℃ま
で冷却する必要があるため，(f)に示すように放射パネル冷水温度は 17～20℃程度であるも
のの，冷却コイルに必要な冷水温度が 7℃程度と比較的低い．さらに冷却除湿式の冷却量が
デシカント式に比べて 3.6～5.2kW 程度多くなるため，冷却除湿式の冷凍機 COP はデシカン
ト式より高いにもかかわらず消費電力量は大きくなる．したがって，冷却除湿式において
は COP が 3.0 を超える高効率なチラーを用いた場合であっても，室内熱負荷に対する COP
が 1.6～1.8 程度と低い結果となる． 
(j)に各システムにおける冷凍機の負荷率を示す．空冷チラーの冷却能力は比較的高負荷で
ある case1 における運転時に負荷率が 1 に近いように選定した．また，CO2冷媒ヒートポン
プにおいて，本報では定格出力を定めていないため空冷チラーと同様に case1 における負荷
率を 0.9 として，各ケースの負荷率を算出した．いずれのケースにおいても負荷率は 0.3～
0.9 程度となっている．このことから，冷却除湿式の運転には定格冷却能力が 118kW の空冷
チラー，各デシカント式の運転には定格加熱能力がそれぞれ二段除湿外気冷却型では
91.3kW，標準型では 116.6kW，全熱交換型では 99.0kW 程度の CO2冷媒ヒートポンプを用い
ればよい． 
以上のことから，デシカント式における二段除湿外気冷却型と全熱交換型は冷却除湿式
に対して高い省エネルギー性を有していることが分かった． 
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(a) 室内の除去熱量    (b) 消費電力量 
 
(c) 冷凍機の COP   (d) 室内の除去熱量に対する COP 
 
(e) 再生空気温度(デシカント式のみ)   (f) 冷水温度 
 
(g) 温水温度(デシカント式のみ)   (h) 冷却コイルの冷却量 
 
(i) 加熱コイルの加熱量(デシカント式のみ) (j) 冷凍機の負荷率 
 図 6.6 室内 PMV を一定としたときの各システムの解析結果 
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(a) 消費電力量   (b) 冷凍機 COP 
 
(c) 室内の除去熱量に対する COP   (d) 熱源機器の負荷率 
 
 
6.7 case5～8 における各システムの評価 
図 6.7(a)～(d)に case1 と case4 の室内 PMV をそれぞれ変化させて解析を行った結果を示す．
なお，case5 と case6 は case1 を基準として室内 PMV をそれぞれ+0.5 と-0.5 したものであり，
case7 と case8 も同様に case4 を基準に室内 PMV を変化させた場合である． 
(a)に示す各システムの消費電力量に着目すると，case5，1，6 においては case6 で冷却除
湿式の高効率チラーがデシカント式の全熱交換型をわずかに下回る結果となった．これは
(b)に示すようにデシカント式の COP が case6 において著しく低下するためであるが，室内
PMV の変化によって各システムの優位性が大きく変化するとは言い難い．また，case7，4，
8 における全てのデシカント式は冷却除湿式に比べて消費電力量が 30.0～42.6%削減できる
結果となった．このことから(c)に示す室内の除去熱量に対する COP の優位性も同様の結果
となる．case7,4,8 でデシカント式の二段除湿外気冷却型の冷凍機 COP が全熱交換型より高
いにも関わらず，室内の除去熱量に対する COP が低くなる原因としては，送風機の消費電
力量の差が顕著に現れたためである．デシカント式においては，低負荷時では各システム
間の省エネルギー性に大きな差はないものの，冷却除湿式に対しては省エネルギー性が高
い．また高負荷時においても，二段除湿外気冷却型と全熱交換型は高効率チラーを用いた
冷却除湿式と同等もしくはそれ以上の省エネルギー性を有している． 
 (d)に示す負荷率においては，case6 で標準型と全熱交換型の負荷率が 1.0 をわずかに超え
るものの，6.6 節で選定した熱源機器の能力で運用可能といえる 
 
 
図 6.7 室内 PMV を変化させた場合の各システムの解析結果 
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6.8 結言 
 空調における省エネルギー化に対応するために，CO2冷媒ヒートポンプを用いた放射冷房
とデシカント除湿の複合システムを提案し，エネルギー消費量について検討を行った．こ
れらのシステムの省エネルギー性と有用性を検討するため，外気条件と室内条件をパラメ
ータとして熱源機器の消費電力量，COP，負荷率などを算出し，従来の空調システムと比較
を行った．これらの検討から，以下の新知見が得られた． 
 1) 放射冷房とデシカント除湿の複合システムを用いることで，除湿方式に冷却除湿
を用いる場合と比較して冷水温度を 10～13℃程度高く設定できる．熱源機器に CO2 冷
媒ヒートポンプを用いることで，排熱で高温な温水を生成できるものの，標準型デシカ
ント除湿を用いた場合では 100℃を超える温水が必要となるため COP が低下する．二段
除湿外気冷却型を用いた場合，温水温度が 48～68℃程度に下げることができ，標準型に
比べて冷凍機 COP が 1.0～2.8 程度向上する． 
 2) デシカント除湿に二段除湿外気冷却型を用いると，多くの条件下において冷却除
湿式に比べて省エネルギー性が高くなる．室内熱負荷に対する COP は外気条件が高負
荷時で 1.8～2.4，低負荷時では 2.4～3.1 に達する． 
 3) デシカント除湿において，標準型と全熱交換型は室内還気に対して加湿限界まで
噴霧することで熱源機器の消費電力量が最小となるが，二段除湿外気冷却型では噴霧量
を最適化することで消費電力量を 14%程度削減することができる． 
 4) 二段除湿外気冷却型は，冷却除湿式に対して消費電力量を外気が高負荷時で-1.7～
17.0%，低負荷時で 30.0～45.8%削減可能であるため，低負荷時において特に省エネルギ
ー性が高い． 
 以上の結果から，放射冷房とデシカント除湿に CO2 冷媒ヒートポンプを組み込んだ複合
システムにおいて，二段除湿外気冷却型もしくは全熱交換型を用いたシステムは従来の冷
却除湿式やデシカント式を上回る省エネルギー性を有しており，有用であることがわかっ
た． 
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第 7 章 
各章のまとめ 
 
 第１章では本研究を行うにあたって、研究の背景、研究例、デシカント空調機の解説
などを述べた。 
 
 第 2 章では一般的なデシカント空調システムに用いられている各種装置を取り挙げ、
各々の用途や特徴などを述べた。 
 
 第3章では空調システムに用いられている各種装置および空気の状態変化などの理論
に基づいた解析手法で紹介した。 
 
 第 4 章では児玉らの行った実験モデルを対象として、3 章で示した理論に基づいたシ
ミュレーションモデルを作成し、シミュレーションモデルの妥当性の検証を行った。そ
の結果、空気線図上におけるデシカント空調システム内部の空気の変化で絶対湿度に
3%程度の誤差が生じるものの、全体としては実験値とシミュレーション値で良好な一
致が得られた。さらに、投入熱量が 2%、COP で 1.5～1.6%程度の精度となり、おおむ
ね良好な結果が得られた。これらのことから、シミュレーションモデルの妥当性につい
て検証を行うことができた。 
 
第 5 章では、外気冷却型デシカント空調システムを提案し、定常状態におけるシミュ
レーションによりパラメータスタディすることでシステムの効率などの解析を行った。
その結果から得た知見を以下にまとめる。 
1) 除湿ロータの後に顕熱交換器を導入すると、全ての条件において投入熱量が増加し、
COP は 15～30％程度低下する。しかしながら、処理可能な潜熱負荷の上限が 10%程
度増加する。実際に運用するにあたっては、除湿ロータ後の顕熱交換器の効率を排
気側の風量調整にて可変とし、除湿可能である限界付近で運用するのが望ましい。 
2) 熱源出口温度を 70℃～150℃の間で解析を行い、熱源出口温度は低ければ低いほど
COP は上昇するという結果になったが除湿能力は低下するため、熱源出口温度も前
述と同様、熱源出口温度を除湿可能な限界付近で運用するのが望ましい。 
3) 室内顕熱負荷が極端に高くなると、室温の湿球温度に等しい水の温度での噴霧では
処理できなくなるため、噴霧する水を冷凍機等であらかじめ冷却してから噴霧する
ことや、室内入口空気を冷却コイルなどを用いて冷却することが求められる。 
88 
 
第 6 章では、第 5 章で検討したシステムに放射冷房と CO2冷媒ヒートポンプを組み合
わせた複合システムの提案と省エネルギー性の検討を行った。これらの検討から，以下
の新知見が得られた． 
 1) 放射冷房とデシカント除湿の複合システムを用いることで，除湿方式に冷却除湿
を用いる場合と比較して冷水温度を 10～13℃程度高く設定できる．熱源機器に CO2
冷媒ヒートポンプを用いることで，排熱で高温な温水を生成できるものの，標準型
デシカント除湿を用いた場合では 100℃を超える温水が必要となるため COP が低下
する．二段除湿外気冷却型を用いた場合，温水温度が 48～68℃程度に下げることが
でき，標準型に比べて冷凍機 COP が 1.0～2.8 程度向上する． 
 2) デシカント除湿に二段除湿外気冷却型を用いると，多くの条件下において冷却除
湿式に比べて省エネルギー性が高くなる．室内熱負荷に対する COP は外気条件が高
負荷時で 1.8～2.4，低負荷時では 2.4～3.1 に達する． 
 3) デシカント除湿において，標準型と全熱交換型は室内還気に対して加湿限界まで
噴霧することで熱源機器の消費電力量が最小となるが，二段除湿外気冷却型では噴
霧量を最適化することで消費電力量を 14%程度削減することができる． 
 4) 二段除湿外気冷却型は，冷却除湿式に対して消費電力量を外気が高負荷時で-1.7～
17.0%，低負荷時で 30.0～45.8%削減可能であるため，低負荷時において特に省エネ
ルギー性が高い． 
 
以上の結果から，排熱利用を前提としたデシカント空調システムでは外気冷却型は従
来のデシカント空調システムと比較して同等あるいはそれを上回る省エネルギー性と
冷房能力を有しており，有用性が高い．また、放射冷房とデシカント除湿に CO2冷媒ヒ
ートポンプを組み込んだ複合システムにおいては，二段除湿外気冷却型もしくは全熱交
換型を用いたシステムは従来の冷却除湿式やデシカント式を上回る省エネルギー性を
有しており，有用であることが確認された． 
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第 8 章 
総括 
 
 本研究では、外気冷却を用いたデシカント空調システムを提案し、各システムの数値計
算モデルを作成し、定常状態における投入エネルギー量や省エネルギー性の特性について
比較・検討を行った。数値計算は設計変更や試算が非常に容易である反面、計算結果の信
頼性については実験値との比較を行うことは研究成果の信頼性に関わる重要な事項である。
しかしながら、本研究のように多くのシステムを実験により検証するには膨大なコストが
必要となる。また、既に他の研究者により明らかにされている実験を再度実行したところ
で、得られる未知のデータはほとんどないと考える。これらのことから著者はまず、他の
研究者の行った実験結果をもとに数値モデルを構築し、数値モデルの信頼性に問題がない
ことの検証を行った上で、あらゆるシステムの検証に取り組んだ。 
 このシミュレーションツールの製作により、あらゆるデシカント空調システムの数値モ
デルの構築が、短時間で容易に行えるようになり、システム間における省エネルギー性や
消費電力量、必要温水の温度レベルなどの検討・評価もまた容易となった。 
 今後の課題を次に示す。 
まず、本研究で用いたデシカント空調システムのシミュレーションツールの課題につい
て述べる。本研究で取り扱っている消費電力量や室内熱負荷などは全て定常状態における
ものであり、立ち上がり負荷や、環境条件の変化などについては考慮していない。現実的
には、環境条件は常に変化することから、これらを考慮した場合のシミュレーションを今
後行う必要がある。 
次に、本研究で取り扱ったデシカント空調や放射冷房、CO2冷媒ヒートポンプなどについ
て述べる。デシカント空調・放射冷房・CO2冷媒ヒートポンプなどの個々の信頼性について
は十分に検証を行ったものの、これらを複合したシステムについての実験結果との比較に
ついての検証は行っていない。個々のシミュレーションによる誤差はわずかとしても、シ
ステム全体が複雑化するにつれ、わずかな誤差が重なり合い許容できない誤差を生む可能
性もあることから、やはり実際に実験を行い検証することが不可欠といえる。 
最後に、デシカント空調のシステム構成について述べる。現在普及し始めているデシカ
ント空調システムは従来の冷却除湿空調と比較して、除湿運転時に省エネルギー性が高い
ものである。このことから、冷却除湿空調との併用で省エネルギー性を高めるといった使
用方法が主である。こういった背景から、多くの研究者により冷房運転時に省エネルギー
性が高いデシカント空調システムの提案が行われており、本研究で提案した外気冷却型デ
シカント空調システムもそのひとつである。外気冷却型は現在までに提案されてきたシス
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テムの中では省エネルギー性は高く有用性のあるシステムであるものの、外気冷却型がデ
シカント空調システムの完成形とは言えず、さらなる未知の高性能なシステム構成も存在
すると著者は考える。このことから、本論文を踏まえたうえで、今後さらなる有用なシス
テムの提案へ繋げていく必要がある。 
 
 
 
 
 
 
 
 
あとがき 
 
本論文をまとめ終え、長い学生生活を振り返ると、著者の周囲の多くの人の支えがあっ
たことで、今の自分が居ることを実感する。研究を始めた当初は C 言語がわずかに使える
程度だったものの、研究を通してシミュレーションツールを製作できるようになり、あら
ゆるシステムの解析が行えるようになったことは非常に有意義な過程であったといえる。
特に、システムを構築していく中で、システム内部に機器を組み込んでも、正常な制御を
行わなければ運転シミュレーションが行えない点では、自動制御の分野で非常に勉強にな
った。この研究を遂行するなかで、先生方や後輩から非常に多くのことを学ぶことができ、
自分自身が大きく成長したように思える。 
また、本研究ではデシカント空調システムのシミュレーションを行ったが、前述のよう
に課題も数多く存在する。その中でシミュレーション結果の検証は多くのコストを必要と
し、企業の協力無しでは非常に困難であるものの、デシカント空調自体は近年実用化が進
んでおり研究分野でも盛んに行われていることから、今後の発展に期待できる。将来的に
は、一般家庭向けのコージェネレーションシステムなどの普及にともない、その受け皿の
１つとしてデシカント空調の普及にも期待する。 
 最後に、諸言でも述べたように、日本国内のみならず、地球規模で化石燃料の枯渇や温
暖化が深刻な問題となっているものの、人類全体が十分に積極的に対策に取り組んでいる
とは言い難い。これらの問題に対して、国家レベルのみならず、一企業、さらには我々個
人が真剣に取り組む必要があると考える。本論文も、デシカント空調システムという空調
システムを通して、さらなる省エネルギー性を追求し、これらの問題に立ち向かう所存で
ある。 
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